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Vorwort. 



YX)rliegeiide Arbeit verfolgt den Zweck, dem studierenden 
sowohl als dem ausführenden Maschinentechniker ein Buch zu 
bieten, welches speziell die Anwendung der Festigkeitslehre auf 
den Maschinenbau zeigt. 

Es sind deshalb nicht nur die Gesetze der Festigkeitslehre, 
soweit dies eine elementare Behandlung zulässt, entwickelt, und 
ihre Benutzung an Beispielen aus dem Maschinenbau gezeigt 
worden, sondern ausserdem jedem Kapitel der einzelnen Festig- 
keitsarten, unter der Überschrift „Anwendungen^, Entwickelungen 
von Eonstruktionsformeln einfacher Maschinenteile beigegeben, 
wieder unter Hinzufiigang von Beispielen und Benutzung der 
in der Praxis gebräuchlichen Verhältnisse. 

Zum Schluss sind dann noch in einem „Anhang'' die Festig- 
keitsdimensionen der Teile einer Beihe zusammengesetzter Ma- 
schinen und Maschinen -Anlagen in abgeschlossenen Beispielen 
durchgerechnet, um die Anwendung der vorher gegebenen und 
entwickelten Formeln im Zusammenhang, und die Art der Be^ 
handlungsweise solch grösserer Angaben zu zeigen. 

Da das Buch hiemach hauptsächlich den Bedürfnissen der 
Praxis genügen soll, ist die Behandlung des ganzen Stoffes aus- 
schliesslich eine elementare, und sind ausserdem die nur äusserst 
selten in der Praxis vorkommenden, schwierigeren Belastungs- 
fälle weggelassen worden, was umsomehr gerechtfertigt erschien, 
als Jedem, der auf den theoretischen Teil der Festigkeitslehre 
weiter eingehen will, hierzu durch vorhandene Werke genügend 
Gelegenheit gegeben ist. 

Mittweida, 1889. 

Der Verfasser. 
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I. Allgemeine Erklärungen. 



§ 1. EinleitnHg. 

Die Festigkeitslehre lehrt uns, die in Bau- und Maschinen- 
werken vorkommenden Körper, welche der Einwirkung äusserer 
Kr&fie unterworfen sind, so zu dimensionieren, dass einerseits die- 
seihen gegen Zerstören und Formveränderung genügende Sicherheit 
bieten, andererseits aber auch das Material am rationellsten aus- 
genutzt wird. 

Der Natur der Sache gemäss beschäftigt sich die Festigkeits- 
lehre nur mit festen Körpern, d. s. solche Körper, in denen die 
einzelnen Moleküle durch, z?nschen ihnen herrschende, Anziehungs- 
kräfte, die sogenannten Kohäsionskräfte , in bestimmten Lagen zu 
einander gehalten werden. Hierzu tragen einen Teil auch abstossende 
Kräfte, die Bepulsivkräfte , bei, jedoch sind diese im Verhältniss zu 
den anziehenden Kräften verschwindend klein. 

Aeussere, auf einen Körper einwirkende KiUfte, wirken den 
inneren entgegen und streben eine Verschiebung der Moleküle gegen- 
einander, d. u eine Formveränderung des Körpers^ an. Hierbei treten 
die inneren Kräfte als Widerstände auf, d. h. die Körper widerstehen 
einer Formveränderung. 

Den Widerstand, den ein Körper seiner Formverände- 
rung entgegensetzt, nennt man seine Festigkeit, speciell 
seine Elastizität. 

B6bb«T, Vattigkaitelehf«. 1 



Durch eine Formyer&ndenuig werden im Allgemeinen die inneren 
Kräfte nicht aufgehoben; sie äossern eine augenscheinliche Wirkung 
nach We^ahme der äusseren Kräfte, indem sie die durch letztere 
hervorgerufene Formveränderung des Körpers wieder aufheben, d. h. 
die Moleküle in die früher eingenommene Lage gegen einander 
wieder zurückführen. 

Bei allmälicher Vergrösserung der äusseren Kräfte wächst die 
Formveränderung immer mehr und nimmt der Körper nachher immer 
wieder seine ursprüngliche Gestalt an, bis man schliesslich zu einer 
Orenze gelangt, über die hinaus die Belastung, und dadurch auch 
die Formveränderung, getrieben, der Körper nicht mehr seine ursprüng- 
liche Gestalt vollkommen wieder annimmt wenn die Kräfte zu 
wirken aufhören, sondern eine bleibende Formveränderung erleidet. 
Diese Orenze nennt man die Elastizitätsgrenze 

Belastet man einen Körper über die Elastizitätsgrenze hinaus 
immer mehr, so gelangt man schliesslich zu einer zweiten Grenze, 
bei der die geringste Vergrösserung der Belastung genügt, den 
Zusammenhang zwischen den Körpermolekülen aufzuheben , d. h. der 
Körper wird zerstört. Diese zweite Belastungsgrenze heisst die 
Bruchbelastung des Körpers. 

§ 2. Die Festigkeitsarten. 

Je nach der Ai-t und Weise, wie die äusseren Kräfte den 
Körper angreifen , seine Form za verändern und ihn zu zerstören 
bestrebt sind, unterscheidet man folgende Arten der Elastizität und 
Festigkeit. 

1.) Zug-Elastizität und Festigkeit. 

Ein Körper wird auf seihe Zug-Elastizität, resp. Festigkeit be- 
ansprucht, wenn die auf ihn einwirkende Kraft in seiner Axen- 
richtung tätig und ihn zu verlängern bestrebt ist (s. Fig. 1.) 

Beispiele: Ketten, Seile, Treibriemen, Zugstangen etc. 

2.) Drack-Elastizit&t und Festigkeit. 

Ein Körper wird auf Druck-Elastizität, resp. Festigkeit bean- 
sprucht, wenn die auf ihn einwirkende Kraft in seiner Axenrich- 
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tang tätig und ihn zu verkürzen bestrebt ist (s. Fig. 2). (Vergl. Zer- 
knickongsfestigkeit). 

Beispiele: Fundamente, Unterlagen, kurze Stützen und 
Streben etc. 

3.) Sohub-Elastisit&t und Festigkeit. 

Auf Schub oder Abscheren wird ein Körper beansprucht, 
durch zwei in einer Querschnittsebene wirkende, entgegengesetzt ge- 
richtete und gleich grosse Kräfte, welche eine Trennung in jener 
Ebene zu bewirken bestrebt sind (s. Fig. 3). 

Beispiele: Niete, Keile, das Gewinde der Schrauben etc. 

4.) Biegnngt-ElaBtlzit&t und Festigkeit. 

Ein Körper wird auf Biegung beansprucht, wenn eine Kraft in 
der durch seine Längenaze gehenden Ebene senkrecht zu ersterer 
wirkt und bestrebt ist den Körper durchzubrechen (s. Flg. 4). 

Beispiele: Balken, Träger, Axen, Zapfen, die Zähne der 
Zahnräder etc. 

5.) Zerknickimgs-Elastizitfit imd Festigkeit. 

Auf Zerknicken wird ein Körper beansprucht durch eine Druck- 
kraft, welche ihn, infolge einer seitlichen Durchbiegung durchzu- 
brechen bestrebt ist. Solche seitlichen Durchbiegungen treten au^ 
wenn das Verhältnis der kleinsten Querschnittsdimension zur Länge 
des Körpers einen gewissen kleinen Wert unterschreitet (s. Fig. 5) 
und zwar weil in der Praxis die Kraft nie mathematisch genau in der 
geometrischen Axe des Körpers wirkt, und auch, weil infolge der Un- 
gleichmässigkeit des Materials die Schwerpunktsaxe desselben nie 
genau eine Gerade ist. 

Beispiele: Lange Säulen und Stützen, Flügel- und Lenk- 
stangen, Kranauslegen etc. 

6.) Tonions- oder Verdrehnngs-Elastisität ond -Festigkeit 

Ein Körper wird auf Verdrehen oder Torsion beansprucht» 
wenn derselbe an einem Ende eingespannt ist und in einer Ebene 
senkrecht zu seiner Axenrichtung ein Kräftepaar auf ihn einwirkt. 
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welches bestrebt ist, ihn nm seine geometrische Axe zn verwinden 
(8. Fig. 6). 

Beispiele: Hauptsächlich Wellen, Knppelongsmaffen etc. 

7.) Ztuamxnengasetste Festigkeit und ElAstidtftt. 

Ein Körper wird auf zusammengesetzte Festigkeit oder Elasti- 
zität beansprucht, wenn eine oder mehrere Kräfte so auf ihn ein- 
wirken, dass gleichzeitig mehrere der oben genannten einfachen 
Festigkeits- resp. Elastizitätsarten zur Wirkung kommen. 

Beispiele: Wirkt eine Zag- oder Druckkraft auf einen Körper 
geneigt zu seiner Axenrichtung ein, so zerlegt sich dieselbe in zwei 
Komponenten, von denen die eine in die Axenrichtung föllt und den 
Körper auf Zug resp. Druck beansprucht, die andere aber senkrecht 
hierzu steht und den Körper auf Biegung beansprucht. 

Die Schwungradwelle einer Dampfmaschine wird durch den 
von der Kolben- und Flügelstange auf den Kurbelnocken übertra- 
genen Dampfdruck auf Torsion, durch das Gewicht des Schwung- 
rades auf Biegung beansprucht etc. 

Anmerkung. Eigentliche einfache Festigkeiten idnd nur die 
Zug-, Druck- und Schubfestigkeit, indem bei der Biegung und dem 
Zerknicken in den einzelnen Fasern des Körpers teilweise Zug-, 
teilweise Druckspannungen auftreten, beim Verdrehen in den Quer- 
schnitten Schubspannungen (s. weiter unten). 

§ 3. Die Elastudtfttsgesetee. 

Die Gesetze, nach denen die Formveränderung der Körper unter 
Einwirkung äusserer Killfte vor sich gehen, die Elasticitätsgesetse, 
sind Erfahrungsgesetze. Dieselben lauten für Verlängerungen and 
Verküi*zungen : 

1) Die Verlängerung oder Verkürzung, welche ein 
Körper erfährt, ist direct proportional der auf ihn einwir- 
kenden Zug- resp. Druckkraft. 

2) Die Verlängerung, resp. Verkürzung ist direct 
proportional der ursprünglichen Länge des Körpers. 

8) Die Verlängerung, resp. Verkürzung ist umgekehrt 
proportional dem Querschnitt des Körpers. 
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4) Die Grösse der Formveränderniig eines Körpers ist 
abh&ngig von dem Material, aas welchem derselbe besteht. 

Die obigen Elastizitätsgesetze gelten genan nur bis zur Elasti- 
sit&tsgrenze. 

Belastet man einen schmiedeeisernen Stab von einem Qnadrat- 
millimeter Querschnitt mit 1 kg^ so dehnt derselbe sich (eifahrungs- 

mässig) um - seiner urspiünglichen L&nge aus. Da nun die 

Ausdehnung im selben Verhältnis mit der Belastung wächst, so wird 

20000 
obiger Stab bei einer Belastung von 20000 ig sich auch um «.xA-^^ 

seiner Länge ausdehnen, d. h. die Verlängerung ist dann gleich seiner 
ursprünglichen Länge. Diejenige Belastung, welche einen 
Stab vom Querschnitt 1 qmm noch einmal so lang zu machen 
imstande wäre, als er in seinem ursprünglichen Zustande 
gewesen (wenn hierbei die Elastizitätsgrenze nicht über- 
schritten würde), nennt man den Elastilitfttsmodalas des be- 
treffenden Materials, aus welchem der Körper besteht, und be- 
zeichnet denselben allgemein mit „JEJ''. 

Ist der Elastizitätsmodolus eines Materials gleich E, so wird 
ein aus demselben gefertigter prismatischer Stab von 1 qmfn Quer- 
schnitt und einer Länge / sich bei 1 kg Belastung ausdehnen um 

E 

Bei Pkg Belastung ist die Verlängerung desselben auch Pmal 
so gross, albo 

~E 
Ist der Querschnitt des Stabes nicht 1 qmmy sondern Fqiwm, so 
beträgt die Verlängerung desselben auch nur den Fitn Teil des letzt 
angegebenen Wertes. Hiemach beträgt die Verlängerung „^''S 
welche ein prismatischer Stab vom Querschnitt F^ der Länge /, bei 
einer Belastung P erfähi*t: 

' » = F : i 1 

Beispiel: Wie gross ist die Verlängerung, welche ein quad- 
ratischer Stahlstab von 10 mftn Seite und 15 m Länge bei einer 
Belastung von 2500 leg erfahrt? 
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Berechnang: Der Elastiziii&tsmodalns des Stahles ist 21500 

(s. weiter nnten folgende Tabelle); der Querschnitt des gegebenen 

Stabes ist: ^ = 10 . 10 ::i^ 100 qmm. Diese Werte, sowie die 

weiteren in der Anfgabe gegebenen, in Olchg. 1 eingesetzt, giebt für 

die gesuchte V erlftngerang : 

2500. 15000 

J l = = 3,488 mm, 

100- 21500 ' 



§ 4. ZnUssige Inansprachnahme and Sieherheitsgrad. 

FestigkeitscoSfficienteii. 

Die auf Maschinen- und Bauconstructionen wirkenden äusseren 
Kräfte dürfen die Körper nie soweit belasten, dass die dadurch wach- 
gerufenen inneren Spannungen die Elastizitäts- oder gar Bruch- 
grenze erreichen. 

Die praktisch zulässige Belastung, der ein Körper pr. Quadrat- 
einheit seiner Querschnittsfläche (1 qmm) noch ausgesetzt werden 
darf, welche man die zulässige Inanspruchnahme des Materials 
nennt, muss soweit unter der Elastizitätsgi'onze liegen, dass nie eine 
bleibende Formveränderung zu befürchten ist. 

Häufig wiederkehrende, und in ihrer Richtung wechselnde Be- 
lastungen beanspruchen die Körper mehr und ungünstiger, als 
ruhende und in ihrer Richtung constante Belastungen. Im ersteren 
Falle müssen daher die zulässigen Inanspruchnahmen geringer ge- 
nommen werden, als in letzterem. Auch kann die zulässige Inan- 
sprachnahme bei temporären Konstruktionen grösser genommen werden, 
als bei permanenten — am kleinsten ist sie zu wählen bei Kon- 
struktionen, welche Stössen ausgesetzt sind. 

Die zulässige Inanspruchnahme wäre hiemach ratsam als Teil 
der Belastung an der Elastizitätsgrenze zu nehmen. Die Bruch- 
belastung eines Materials lässt sich jedoch genauer bestimmen als 
die Elastizitätsgrenze und nimmt man deshalb die zulässige Inan- 
anspruchnahme als Teil der Bruchbelastung, aber immer so, dass 
sie unter der Elastizitätsgrenze bleibt. 

Die Zahl, welche angiebt, den wievielten Teil der 
Bruchbelastung man als zulässige Inanspruchnahme nimmt, 
nennt man den Sicherheitsgrad. 
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Der Sicherheitsgrad ist ein ErfahniDgsresaltat. Folgende Tabelle 
giebt eine kurze Zusammenstellung bewährter Sicherheitsgrade. 



Material. 



Sicherb eitsgrade. 



Temporäre 
Konstruktion. 



Permanente 
Eonstraktion. 



StOssen unter- 
worfene Kon- 
struktion. 



Gusseisen 

Schmiedeeisen u. Stahl 

Zimmerwerk 

Mauerwerk 



4 
4 



Zug j 4 — 5 
Druck I 8 



1 i} 



4—5 
10—20 



10 
10 



In Bezug auf die Tragfllhigkeit der Körper ergaben die neueren 
Festigkeitsversuche (von Wöhler & Spangenberg): 

Die Tragfähigkeit nimmt ab, wenn die Belastung keine 
ruhende, sondern eine oft wechselnde ist. 

Die Abnahme der Tragfähigkeit ist um so grösser, je 

weiter die Grenzen der Endspannungen auseinander liegen. 

Bei einer gewissen kleinsten Belastung ist auch die 

grösste Zahl der Inanspruchnahmen nicht mehr imstande, 

den Körper zu zerstören. 

Auf Grund dieser Gesetze bestimmte Wöhler die zulässigen In- 
anspruchnahmen für folgende drei Belastungsfälle. 
I. Die Belastung^ist eine ruhende. 
II. Die Belastung wechselt beliebig oft zwischen 

Null und einem bestimmten Maximalwert. 
Beispiele: Kranketien, Förderseile, Balken der Drehscheiben 
und Lauikrahne etc. 

m. Die Belastung wechselt nicht nur beliebig oft 
ihre Grösse zwischen einem Maximalwert und Null, 
sondern auch ihre Richtung, sodass nach der an- 
deren Seite hin derselbe Maximalwert erreicht 
wird. 
Beispiele: Zapfen, Axen, Wellen etc. 

Wöhler fand, dass für diese drei Belastungsfälle sich die zu- 
lässigen Inanspruchnahmen verhalten wie 3:2:1. 

Umstehende TAbeUe giebt eine Zusammenstellung von Festig- 
keitscoSf&cienten der gebräuchlichsten Materialien. 



■'S 
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Die angegebenen zulässigen Inansprachnahnien gelten speciell 
für permanente Konstruktionen, wie sie also hauptsächlich im Ma- 
schinenbau vorkommen, die verschiedenen (3) Werte derselben ent- 
sprechen den oben unter I, U und m angegebenen Belastungsarten. 

Unter Zuhilfenahme der auf Seite 7 angegebenen Sicherheits^ 
grade und Berücksichtigung der Wöhler'schen Gesetze kann man mit 
Leichtigkeit for specielle Fälle die zulässigen Inanspruchnahmen be- 
stimmen. Wäre z. B. ein schmiedeeisener Eonstruktionsteii zu be- 
rechnen, welcher zu einer permanenten Konstruktion gehört und einer 
zwischen Null und einem bekannten Maximum wechselnden Zug-Be- 
lastung unterworfen ist, so wäre dasselbe zunächst für eine 4 bis 
5-fache Sicherheit zu berechnen, wonach, da die Bruchbelastung 
40 k(f pr 1 qmm beträgt, die zulässige Inanspruchnahme 10 bis 8 kg^ 
im Mittel 9 kg betrüge, da jedoch die Belastung nach 11 wechselt, 
muss obiges Element berechnet werden (nach den Wöhler'schen Ge- 

2 
setzen) fär -- 9 t= 6 kg zulässige Inanspruchnahme. 

ö 

Wenn die in vorstehender Tabelle angegebenen Festigkeitscoef- 
ficienten im Allgemeinen auch genügen, so ist es doch ratsam bei 
grossen und wichtigen Ausführungen, wenn eben möglich, die Festig- 
keit der zu verwendenden Materialien, an Probestücken fär solche Fälle 
speciell zu bestimmen. 

§ 5. Allgemeines fiber die Berechnung von Maschinenteilen. 

An einem Maschinenteil kommen im Allgemeinen zweierlei Di- 
mensionen vor und zwar Festigkeitsdimensionen und empi- 
rische Dimensionen. 

Festigkeitsdimeusionen nennt man solche, welche sich 
mit Hilfe der Festigkeitslehre aus den auf das Maschinen- 
teil wirkenden Kräfte bestimmen. Die Formeln der Festig- 
keitslehre müssen mitunter noch zu diesem Zwecke durch Erfah- 
rungsco6fficienten corrigiert werden. Festigkeitsdimensionen sind z. B.: 
Die Stärke der Zapfen, Axen, Wellen, der Zähne eines Zahnrades u.s.w. 

Empirische Dimensionen sind solche, die sich der Haupt- 
sache nach nur mit Hilfe von Erfahrungsresultaten be- 
stimmen lassen, die sich der theoretischen Berechnung mehr oder 
weniger vollkommen entziehen und manchmal allein dem praktischen 
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Geföhl des Eonstmkteors überlassen werden müssen. Hierhin ge- 
hören a) die Dimensionen, welche durch die Anordnung der einzelnen 
Teile einer Maschine zueinander bedingt werden, z. B. die Länge 
der Flügelstange im Verhältnis zur Kurbellänge, b) Dimensionen, 
welche durch die Eigentümlichkeiten des verwendeten Materials be- 
dingt werden, besonders in bezug auf die Bücksichten, die man auf 
Anfertigung und Formgebung zu nehmen, z. B. die Wandstärken guss- 
eiserner Gefässe, Bohre, Gylinder etc. c) Die Dimensionen, welche 
sich durch die Vorkehrungen gegen Beibung, Abnutzung und für 
dichten Verschluss ergeben, wie z. B. die Höhe der Dichtungen bei 
Kolben und Stoptbüchsen etc. 

Uns interessieren hier nur die Festigkeitsdimensionen. 

Die Festigkeitsdimensionen bestimmen sich aus den 
Maximalpressnngeu, die das Maschinenteil infolge der von 
ihm verlangten Arbeitsübertragung beanspruchen, so z. B. 
die Dimensionen der Teile einer Dampfmaschine aus der Admissions- 
spannung des Dampfes. 

Die Bestimmung dieser Maximalpressungen ist Sache der reinen 
Mechanik, und berechnet man dieselben so, als seien sie unabhängig 
von dem Bewegungszustand der Maschine, also so, als verharre die 
Maschine unter Einwirkung der äusseren Kräfte im Zustande der 
Buhe, es werden dann, durch die gelenkige Verbindung der einzelnen 
Teile miteinander, die Kräfte auf dieselben ebenso übertragen, als sei 
die Maschine in Bewegung, nur mit dem Unterschied, dass dadurch 
die durch die Bewegung in den einzelnen Teilen auftretenden leben- 
digen Kräfte unberücksichtigt bleiben. Sind die Geschwindigkeiten^ 
resp. die bewegten Massen in einer Maschine so gross, dass die auf- 
tretenden lebendigen Kräfte überhaupt nennenswert werden, so kann 
man denselben bei der Pimensionsgebung , um umständliche Bech- 
nungen zu vermeiden, am einfachsten dadurch Bechnung tragen, dass 
man eine entsprechend geringere zulässige Inanspruchnahme einführt. 

Ausser den durch die verlangte Arbeitsübertragung in einem 
Maschinenteil auftretenden Kräften, ist mitunter noch das Eigen- 
gewicht desselben zu berücksichtigen, welches eine Vergrösserung 
der Querschnittsdimensionen verlangt. 

Um bei Berücksichtigung des Eigengewichtes komplizierte Bech- 
nungen zu umgehen, kann man folgenden einfacheren, für die Praxis 
genügenden. Weg einschlacren : 
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Man bestimme zunächst die Dimensionen des Teiles ohne Bück- 
sicht auf Eigengewicht, vergrössere die so gefundenen Werte ent- 
sprechend nach Gef&hl, bestimme nach letzteren Dimensionen das 
Eigengewicht (oder bestimme das Eigengewicht nach den zuerst ge- 
hmdenen Dimensionen und vergrössere dasselbe entsprechend nach 
Gefühl) und fähre dann die Rechnung nochmals unter BertLcksich- 
tigung des so gefundenen Eigengewichts durch. 

Bei einiger Übung wird man es bald so weit gebracht haben, 
dass gleich beim ersten Mal die letztge^ndenen Dimensionen mit, 
för die Praxis genügender Genauigkeit, mit den angenommenen über- 
einstimmen. Ist letzteres nicht der Fall, so ist dieselbe Rechnung 
so oft zu wiederholen, bis die gewünschte Genauigkeit erreicht ist. 

Es kommt häufig vor, zu einem gegebenen Element, 
von dem man wohl die Art, nicht aber die Grösse der Be- 
anspruchung kennt, ein zweites Element hinzu konstruieren 
zu müssen, welches dieselbe Kraft zu übertragen hat. In 
diesem Falle geht das allgemeine Verfahren dahin, aus den Dimen- 
sionen des gegebenen Teiles zunächst seine Tragfähigkeit zu be- 
stimmen und für letztere dann das fragliche Stück zu dimensionieren. 
Ist die Art der Beanspruchung in beiden Teilen derart, dass die 
Tragfähigkeit direkt proportional ist den Querschnitten derselben, 
wie z. B. bei Zug-, Diuck- und Schubbeanspruchung (s. weiter unten), 
so besteht die ganze Rechnung nur in einer Beduction des Quer- 
schnittes des bekannten Teiles im Verhältnis der zulässigen Inan- 
spruchnahmen der Materialien beider Teile zu einander. 

Beim Dimensionieren von Maschinenteilen ist auch auf die 
äussere Form derselben Rücksicht zu nehmen, sie müssen in gewisser 
Hinsicht auch dem Schönheitsgefähl wenigstens nicht zu viel zu 
wünschen übrig lassen, dem die Festigkeitsdimensionen nicht immer 
entsprechen. In solchen Fällen dimensioniert man nach Augenmass 
und Geschmack und kontrolliert die so gefundenen Dimensionen mit 
Hilfe der Festigkeitsformeln (z. B. Eurbelarme etc.). 

In Bezug auf die Wahl der zulässigen Inanspruch- 
nahme, für welche ein Maschinenelement zu berechnen, ist noch zu 
bemerken, dass dieselbe, ausser nach den im vorigen Paragraphen 
angegebenen Momenten , auch bestimmt werden soll mit Rücksicht 
auf die Grösse des eventuell durch einen Bruch jenes Teiles ent- 
stehenden Schaden. 
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So wftre z. B. der Balancier einer Balancierdampfmaschine fär 
einen grösseren Sicherheitsgrad zu berechnen als die meisten der 
übrigen Teile, da durch den Bmch des Balanciers beim Niederfallen 
desselben leicht die ganze Maschine mehr oder weniger zerstört 
werden kann. 

Umgekehrt ist es wieder ratsam, besonders bei Maschinen, in 
denen Überanstrengungen zu befürchten, wie z. B. bei hydraulischen 
Pressen, einen leicht und billig zu ersetzenden Teil derselben für 
eine etwas grössere zulässige Inanspruchnahme, einen etwas geringeren 
Sicherheitsgrad zu berechnen, um dadurch die Wahrscheinlichkeit zu 
schaffen, dass bei einer eventuellen Überanstrengung nur jenes leicht 
zu ersetzende Stück zerstört wird, nicht aber ein wichtiges und 
teures. So macht man z. B. bei hydraulischen Pressen gerne die 
den Presshelm tragenden Schrauben, resp. deren Befestigungsteile 
etwas schwächer, als etwa den teuren Presscylinder. 

Aus demselben Grunde macht man im Allgemeinen bei Holz- 
Eisenrädem die Holzkämme relativ etwas schwächer, als die Eisen- 
zähne, da erstere bei eintretendem Bruch leichter zu ersetzen, als 
letztere. 

Weiter hat man bei Berechnung von Verbindungsele- 
menten, Schrauben, Keile etc. zu berücksichtigen, dass 
durch das Anziehen derselben schon Spannungen in diese 
und die miteinander verbundenen Teile kommen, so dass im 
Allgemeinen die Gesamtspannung, welche diese Teile erfahren, 
grösser ist, als die zu übertragende Kraft. Dies gilt besonders für 
Dichtigkeits- und solche Verbindungen, welche in ihrer Richtung 
wechselnde Kräfte zu übertragen haben. Bei letzteren Verbindungen 
(nach G. Bach Spannungsverbindungen genannt) müssen die mit- 
einander verbundenen Stücke durch die Verbindungselemente so fest 
aufeinander gepresst werden, dass bei eintretendem Wechsel in der 
Kraffcrichtung eine vollkonmiene Berührung zwischen den verbun- 
denen Teilen und dadurch eine stossfreie Übertragung gesichert ist. 

Dieser grösseren Beanspruchung solcher Teile kann man durch 
Einführung eines grösseren Sicherheitsgrades Rechnung tragen; da 
aber die so entstehende Vergrösserung der Beanspruchung unbekannt 
ist» so kann auch die Vergrösserung des benutzten Sicherheitsgrades 
nur mehr oder weniger willkürlich angenommen werden. In Fol- 
gendem soll in solchen Fällen der Sicherheitsgrad auf das 1,25- bis 
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1,883-facbe des gewöhnlich geltenden angenommen, resp. mit der 
nur 0,8- bis 0,7 5 -fachen znlSssigen Inanspruchnahme gerechnet werden. 
Für Verdichtongsschraaben (Oylinder- und Bohrschrauben) giebt 
V. Beiche folgende zulässigen Inanspruchnahmen an: 
Inanspruchnahme <C 8 A:;^ wenn d. Durchmesser d. 6et&sses <C 250 mm 

= 3 „ „ „ „ », „ <.1000mm 

= 8-4Ä^„ „ „ „ „ 1000— 2000w»w 

= ^-bkg „ „ „ „ „ > 2000 mm. 

Allgemein l&sst sich über die Berechnung von Maschinenteilen 
noch sagen , dass eine etwas reichliche Dimensionierung jedenfalls 
ratsamer ist als eine eben genügende. 



>» n 
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II. Die Zugfestigkeit und deren Anwendungen. 
§ 6. Allgemeines fiber Zugfestigkeit. 

Die Tragföhigkeit eines auf Zug beanspruchten Körpers ist direct 
proportional dem Querschnitt desselben. Bezeichnet man: 
P = Tragfähigkeit in kg 
F = Querschnitt in qmm und 
8 = zulässige Inanspruchnahme in kg pr. qmm^ so ist: 

P = F . s' und 2. 

P = ? 3. 

Beispiele: L Wie gross ist die ruhende Belastung, welche ein 
schmiedeeiserner Stab einer permanenten Konstruktion zu tragen ver- 
mag, wenn derselbe von rechteckigem Querschnitt ist, dessen Seiten 
10 mm und 60 mm sind? 

Berechnung: Da die Konstruktion, welcher der Stab angehört, 
eine permanente, so ist derselbe für eine 4- bis 5-fache Sicherheit zu 
berechnen und beträgt somit die zulässige Inanspruchnahme im 

Mittel 

40 
« = — = 8,89 kg 
4,5 

Es ist somit, da F = 10 • 60 nach Olchg. 2 die gesuchte 

Tragkraft : 

P = F' 8 = 10^ eO ' 8,89 = 5334 kg 



n 
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n. Es ist der Darchmesser niner mit 10000 kg belasteten Stahl- 
stange 7on kreisförmigem Querschnitt za berechnen, welche einer 
tempor&ren Konstruktion angehört, wenn die Belastung häufiger weg- 
genommen wird. 

Berechnung: Der Aufgabe entsprechend wäre bei ruhender 
Belastung der erforderliche Sicherheitsgrad gleich 4, somit die zu- 
lässige Inanspruchnahme 

100 

Da jedoch die Belastung zeitweise auf Null sinkt (Beanspruchung 
nach II, § 4), so darf die zulässige Inanspruchnahme nur betragen 

»' = |. 25 = 16,67 kg, 

o 

somit ist nach Glchg. 3 der nOtige Zagqoeischnitt 

P 10000 _ 

^ =^ 1 ^ 16:67 = ^^^'^^ ^'"'"' 
dem entspricht ein Durchmesser von annähernd d = 27,7 mm, so- 
dass man nehmen würde d = 28 mm. 

III. Um wieviel würde sich der Stab in Beispiel 11 verlängern., 
wenn seine ursprüngliche Länge 10 m beträgt — wie gross ist 
seine Verlängerung an der Elastizitätsgrenze und bei welcher Be- 
lastung wird der Stab reissen? 

Berechnung. Aus dem Durchmesser d =» 28 mm berechnet 
sich F = 615,75 qmm. Der Elastizitätsmodulus des Qussstahles ist 
K = 21500, somit nach Glchg. 1 die Verlängerung bei P = 
lOOCO kg. 

^ , P' l 10000 • 10000 

E'F 21500 • 615,75 * 

An der Elastizitätsgrenze beträgt die Belastung 60 kg pr. qmm, 
somit die Gesamtbelastung 60 * 615,75 = 36945 kg und hiemach 
die Verlängerung an der Elastizitätsgrenze: 

. 86945 • 10000 
^^ = 21500"^"6r5;75 = 27,8 mm. 
Die Bruchbelastung des Gussstahles ist gleich 100 kg pr. 1 qmm 
somit wird obiger Stab reissen bei einer Belastung von 

100 • 615,75 = 61575 kg 
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IV. Es ist der Dorchmesser eines schmiedeeiseraen Pampen- 
gestäDges einer Bergwerkspnmpenanlage far eine zu übertragende 
Kraft von 20000 kg zu berechnen, wenn die L&nge des Oestftnges 
gleich 150 m und das specif. Gewicht des verwendeten Eisens 
7,7 kg betr&gt. 

Berechnung. Wir setzen voraas, die Betriebsdampfmaschine 
sei eine einfachwirkende , so dass dieselbe nur das Heben des (Ge- 
stänges mit den daran befindlichen Pumpenkolben (deren Gewicht 
nebst den zu überwindenden Nebenhindemissen obige Belastung von 
20 000 kg ausmachen) besorgt; der Niedergang des Gestänges und 
dadurch das Empordrücken des Wassers erfolgt dann durch das 
Eigengewicht des Gestänges und der Kolben, welches noch durch 
ein Kontregewicht unterstützt wird. Es wird hiernach beim Auf- 
gang das Gestänge auf Zug, beim Niedergang durch jenes Kontre- 
gewicht, welches kleiner als 20 000 kg angenommen werde, auf 
Druck beansprucht, so dass die Art der Beanspruchung zwischen 
der in g 4 unter II und III angegebenen liegt. Hiernach berechnet 
sich die zulässige Beanspruchung wie folgt: In der Natur der An- 
lage liegt es, dass dieselbe eine permanente ist und nehmen wir 
hiernach eine 5 -fache Sicherheit, welche jedoch der Art der Bean- 
spruchung entsprechend (nach den Wöhler'schen Gesetzen) ca. im 

Verhältnis von 1,5 : 3 erhöht werden, also in Wirklichkeit eine 

3 

' 5 - - 10-fache sein muss, also die zulässige Inanspruchnahme, bei 
1,5 

AO kg Bruchbelastung beträgt: 

10 ^ 

Es wäre also der erforderliche Zugquerschnitt, ohne Bücksicht 
auf das Eigengewicht des Gestänges: 

20000 ,^^^^ 
— . =.-. 50000 qmm, 
4 

dem ein Durchmesser von ca. 80 mm entspricht. Nehmen wir nun 

an, dass mit Bücksicht auf Eigengewicht der Durchmesser 95 mm 

betragen müsste, so berechnete sich das Gewicht des Gestänges zu 

95^ . TT . 150 , „ „^^^ , 
7,7 = 8200 kg 

4 . lOOü ' o^ vivy 

80 dass also der wirkliche Zugquerschnitt betragen muss: 
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20000 + 8200 „^^^ 
F = j— - -- 7050 qmm 

Der Querschnitt bei dem angenommenen Dnrchmesser von 95 mm 
beträgt aber 7088 qm, woraus folgt, dass dieser Darcbmesser bei- 
behalten werden kann. 

y. Es ist die Blechstärke J des in Fig. 7 gezeichneten Zng- 

gestänges zn berechnen, welches eine Yon Noll bis zn 50 000 kg 

wachsende Zugkraft zn übertragen und eine Länge von 825 m bei 

einem specf Gewicht von 7,7 kg hat. 

Berechnung. Den obwaltenden umständen entsprechend kann 

man, wie nach den vorangegangenen Beispielen leicht zu berechnen, 

die zulässige Inanspruchnahme zu 6 A^ pro qmm annehmen. Nach 

Abzug der durch die Nietlöcher entstehenden Querschnittsverluste 

beträgt der Zugquerschnitt: 

F=[2 (270 + 2 <J) + 2 • 150 + 4 (2 • 60 — J)] d — 4 • 20 • 2 • rf 

=- 1480 • (T. 

Es müsste somit ohne Rücksicht auf Eigengewicht sein: 

6 • 1480 • d = 50000 und hieraus 

50000 

^ = 6Ö[48Ö- = ^'^^ ^^ 

Nimmt man mit Bücksicht auf das Eigengewicht an d =^ 10 mm, 

so wird: 

F = 1480 S = 1480 • 10 = 14800 qmm 

und es wäre dann die Tragfähigkeit (gleich Nutzlast plus Eigen- 
gewicht) gleich 

14800 • 6 = 88800 kg, 

es bleiben also für das Eigengewicht 

88800 — 50000 = 88800 kg. 
Dasselbe berechnet sich aber unter Vernachlässigung der Niet- 
köpfe u. s. w. zu: 

1480 • 825000 • 7,7 „„^^„ , 

löooöoo-^ = ''''' *^' 

so dass bei Berücksichtigung obiger Vernachlässigungen die Blech- 
stärke (f = 10 mm passend wäre. 

VI. Der in Fig. 8 gezeichnete Flügelstangenkopf gehöre zu 
einer Dampfmaschine von 600 mm Cylinderdurchmesser, welche mit 
einem Admissionsüberdruck von 4,5 Atm. arbeite. Es ist der Durch- 

Bebber, Featigkeiiilehre- 2 
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messer d der schmiedeeisernen Schrauben, sowie die Stärke d des 
Bchmiedeeisemen Flügelstangenschafbes an den Enden zu berechnen, 
unter der Voraassetzmig, dass die Schrauben bei Anwendung yon 
Zwischenlagen zwischen den beiden Schalenhälften yollkommen lest 
angezogen werden können. 

Berechnung. Eine Dampfinaschine bildet eine permanente 
Konstruktion und würde daher bei 5facher Sicherheit die zulfiflsige 

40 
Inanspruchnahme -~ = 8 kg bei ruhender Belastung betragen. Die 

Schrauben erfahren aber eine zwischen Null und dem Maximaldampf- 
druck wechselnde Zugbeanspruchung, so dass die zulässige Liansprudi- 
nahme derselben, mit Rücksicht auf das Anziehen der Schrauben, 
beträgt 

«' = 0,8 • 4- • 8 = 4,27 kg. 

Die Flügelstange wird abwechselnd auf Zug und Druck be- 
ansprucht und beträgt daher, bei ebenfalls 5faoher Sicherheit, fär 
diese die zulässige Inanspruchnahme 

1 40 

3 • y 2,67 Ä^. 

Dem Kolbendurchmesser von 60 c entspricht eine Kolbenfläche 
von 2827,43 qc, so dass der Qesamtdampfdruck, also die die Flügel- 
stange beanspruchende Kraft beträgt: 

P = 2827,43 • 4,5 -^ 12723,5 kg. 

Diese Kraft verteilt sich auf zwei Schrauben, so dass jede einen 
nutzbaren Zugquerschnitt von 

12723,5 

*^^^ 1490 amm 

2 • 4,27 ^ 

haben muss. Hiernach berechnet sich der Kemdurch messer derselben 
zu ca. 43,6 mm\ welchem genau 2 zöllige Schrauben (System 
Whitworth) entsprechen. 

Der erforderliche Querschnitt an den Enden der Flügelstange 
muss betragen: 

12723,5 

— -— - — «."-w 4765 qmm, 
2,67 ^ 

woraus sich ein Durchmesser von ca. cf = 78 mm berechnet. 
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VII. Wie viele Deckelschrauben, und wie stark mtlsseQ die- 
selben sein^ erhält ein Dampicjlinder von 750 mm Durchmesser, in 
dem der Dampf mit einem Überdurck von 4 Atm. eintritt? 

Berechnung. Entsprechend dem gegebenen Durchmesser von 
75 cm, für welchen die Eolbenfläche ca. 4418 qcm beträgt, ist der 
von den Schrauben auszuhaltende Druck 

4418 • 4 = 17672 kg. 

Nimmt man die Zahl der Schrauben so gross, dass ihre Ent- 
fernung von einander nicht grösser als 150 bis 160 mm wird, so 
wären bei dem vorliegenden Cylinder 20 Deckelschrauben zu ver- 
wenden und da die zulässige Inanspruchnahme, nach dem in § 5 
Gesagten, 3 kg beträgt, so berechnet sich der Eemquerschnitt der- 
selben zu: 

17672 

-r-z — ^ ^ 295 qmm, 

20-3 ^ 

wonach der Kemdurchmesser 19,4 mm betragen müsste; dem am 
nächsten 1 zöllige Schrauben liegen , welche einen Kemdurchmesser 
von 21,3 mm haben. 

VI II. Wie gross ist die Traglänge eines prismatischen Körpers, 
d. ist die Länge, bei welcher er durch sein eigenes Gewicht auf 
seine volle Tragfähigkeit beansprucht wird, wean das specf. Gewicht 
desselben gleich / (in kg pr. 1 Cbdcm) und seine zulässige In- 
anspruchnahme 8 beträgt? 

Berechnung. Bezeichnet man die gesuchte Traglänge in 
Meter mit /, den Querschnitt des Körpers in qm,m mit /*, so ist sein 
Gewicht 

F' l' y 
1000 
seine Tragfähigkeit ist F , 8 und da diese durch das Eigengewicht 
vollkommen ausgenutzt werden soll, so muss sein 

F ' l' Y 



1000 



= F 8 oder 



1000 
und hieraus die TragläDge 



/ = 1000 - 
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Hiemach würde die Tragl&nge eines schmiedeeisernen Stabes, 

von dem mittleren sped Gewicht 7,7 bei 5facher Brachsicherheit, 

40 
also fBu: s = — ^ S kg^ betragen: 

5 

/ == 1000 ;^ = 1038,96 m. 

7,7 

Beissen würde der Stab durch sein eigenes Gewicht offenbar 
bei einer 5 mal so grossen Lange, also bei einer Lftnge von 

5 • 1088,96 = 5194,80 m. 

IX. Wie berechnet sich allgemein die nutzbare Tragfähigkeit 
eines prismatischen Körpers vom Querschnitt F qmm^ der Lftnge / m, 
dem specl Gewicht / (in A^ pr. 1 Cbdcm) und der zulässigen In- 
anspruchnahme 8? 

Berechnung. Das Gewicht des Körpers beträgt 

F' l' Y 
1000 

bezeichnet man also die nutzbare Tragfähigkeit mit P, so muss sein: 

F' l ' Y 
P + ^ = F' 8 

^ 1000 
und hieraus die nutzbare Tragfähigkeit 

Es würde hiemach eine schmiedeeiserne Stange von quadra- 
tischem Querschnitt bei 20 mm Seitenlänge, 10 m Länge, 8 kg zu- 
lässiger Inanspruchnahme und 7,7 kg specf. Gewicht bis zur vollen 
Ausnutzung ihrer Tragfähigkeit noch ein Gewicht tragen können von : 

P = 20^ (8 - '±^^f) = 8169.2 *,. 

Ohne Bücksicht auf das Eigengewicht würde die Tragfähigkeit 
derselben betragen 

P = 20« • 8 = 8200 kg. 

Mit Hilfe der Glchg. 5 würde sich die Aufgabe lY einfach wie 
folgt berechnen: Aus Glchg. 5 folgt: 

F = P \ — 

1000 
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Setzt man hierm die in der Aufgabe gegebenen, resp. bestimmten 
Grössen ein, so erh&lt man: 

F= 20000 ^v^-s-Ti- = 7080 amm 

150 • 7,7 ^ 

~ 10^0 

woraus der Durchmesser 94,6 ^>^ 95 mm folgt, wie auch oben 
berechnet. 



§ 7. KOrper yon gleicher Zngfestigkeii 

Infolge des Eigengewichtes einer auf Zug beanspruchten Stange, 
sind die höher gelegenen Querschnitte mehr belastet als die tiefer- 
liegenden, so dass, wenn die Stange prismatisch, also auf ihrer ganzen 
Länge 7on ein und demselben Querschnitt ist, die unteren Quer- 
schnitte nicht in ihrer vollen Festigkeit ausgenutzt werden, also zu- 
viel Material verwendet, das Eigengewicht unnötig vergrössert worden 
ist und dadurch auch überhaupt stärkere Dimensionen erforderlich 
geworden sind. Damit also ein auf Zug beanspruchter Körper in 
seiner vollen Festigkeit ausgenutzt werde, d. h. damit in jedem 
Querschnitt die Spannung pr. Quadrateinheit ein und dieselbe sei, 
müssen die einzelnen Querschnitte von der Befestigungsstelle an nach 
unten hin allmählich, entsprechend der Abnahme des Eigengewichtes 
des untenbeündlichen Stückes, kleiner werden. Die Eöi*perform, die 
man auf diese Weise erhält, nennt man die Körper form von 
gleicher Zugfestigkeit. Die rein theoretische Körperform von 
gleicher Zugfestigkeit findet in der Praxis eigentlich keine Ver- 
wendung, eiqmal, weil die Herstellung derselben umständlich und 
die Herstellungskosten den grösseren Materialpreis im anderen Falle 
weit überwiegen würden, und dann auch, weil die Querschnittsabnahme 
nur eine sehr geringe ist 

Eine nennenswerte Differenz im oberen und unteren Querschnitt 
emes Gestänges tritt überhaupt erst bei sehr grossen Längen ein 
und da man in diesem Falle das ganze Gestänge doch aus einzelnen 
Stücken zusammensetzen muss, nähert man sich in der Praxis mit- 
unter der theoretischen Form dadurch möglichst, dass man die Quer- 
schnittsänderungen plötzlich in den einzelnen Gestängestüoken voi^ 
nimmt. 
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Bei der Berechnimg solcher Gestänge kann man sich der 
Glchg. 5 bedienen, worin man dann für P einsetzt die Nutzlast 
plus dem Gewicht des jedesmaligen unterbefindlichen Gestängestückes 
und für / die Lange des eben zu berechnenden Gest&ngeteiles. 

Mit Bezug auf Fig. 9 seien /|, /^, ^ und /^ die Längen der 
einzelnen Stücke I, ü, HI und IV, F^, F^, F^ und F^ die Quer- 
schnitte und g^^ g^i g^ und g^ die Gewichte derselben, sowie Pq die 
Nutzlast. Bei der Berechnung wird man nach dem Gesagten, von 
unten beim Stücke I beginnend, nun wie folgt verfahren: 

Zur Bestimmung von F^ setzt man in Glchg. 5 

P = P^, und / = Zi, 
zur Bestimmung von F^ setzt man 

P = Pi^ +gi und / = ig. 
zur Bestimmung von F^ setzt man 

P Po+ Ol + 92 und / = ;, 
und zur Bestimmung von F^ setzt man 

P^' Pq+ 9i+ 9i+ 9z und l = /^. 

Sollte z. B. das in Aufgabe IV (Seite 16) angegebene Pumpen- 
gestänge aus 3 Teilen von verschiedenem Durchmesser bestehen, so 
kann man die Rechnung wie folgt anstellen. 

Jeder Teil habe eine Länge von 50 m, es wäre somit der er- 
forderliche Querschnitt des unteren Stückes nach Glchg. 5 

T, /. 1 20000 K..««r 

F. = P ; = ^^ „— - = 6532,5 qmm 

* 1000 'lÖÖO 

und der Durchmesser desselben: 



= Y^jJ± ^ /l: 



5532,5 



n ^ 3,14 

Das Gewicht dieses Stückes beträgt: 

5532,5 • 50 • 7,7 



= 84,1 m 



= 2130 kg 
1000 ^ 

Für das zweite Stück ist somit 

P = 20000 + 2130 = 22130 kg 

und der erforderliche Querschnitt desselben: 

^ ^^ ^ 6121,7 qmm 

4 _ ^Q ' ^>^ 
1000 ' 
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ftlso sein Durchmesser: 



i = i/ 1:^21,7 



d, = V - 3-1-4-- = 88,4 mm 

Dag Gewicht dieses zweiten Stückes betr&gt: 

6121,7 • 50 • 7,7 ^^^^ ^, ^„,„ , 
^— — — = 2366,85 .^ 2357 ä^ 

und f&r das dritte Stück ist 

P = 22130 + 2357 = 24487 kg 

folglich der erforderliche Querschnitt desselben 

24487 ^„„„ „ 

F, = — — -—- = 6773,7 qmm 

1000 
nnd sein Durchmesser: 



— ]/ ^ • ^77 3,7 
'^ "" •'^ 3,14" 



(L = V 7rrr-^~ = 93,6 ww» 



Schliesslich ist noch das Gewicht dieses letzten Stückes 

6778,7 • 50 • 7,7 «^^„ «„ «^^« , 
'-j^ '— =- 2607,87 .^ 2608 Ä^ 

sodass das Gesamtgewicht des Gestänges beträgt 

2130 + 2357 + 2608 = 7095 kg 

gegenüber einem solchen von 8200 A^ bei prismatischem Gestänge, 
80 dass auf diese Art ein Materialgewinn erzielt worden ist von 

8200 — 7095 = 1105 kg. 



Anwendungen. 
§ 8. üie Bingkette. 

Bezeichnet man den Durchmesser des Ketteneisens mit d, so 
ist der Zugqnerschnitt, da sich die Last auf zwei Querschnitte ver- 
teilt, gleich 

F = ^'^ ^ = ^^^ 
~ 4 2 

Die Ketten gehören zu den permanenten Konstruktionen, müssen 
daher für eine 4- bis 5 fache Sicherheit berechnet werden, also wenn 
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40 40 

die Belastnsg konstant w&re für -— = 10 bis -— = 8 «^ pr. 1 qmm; 

4 5 

da jedoch die Belastungen derselben im allgemeinen zwischen und 
einem Maximum wechseln, darf die zulässige Inanspruchnahme nur 

2 2 

-— 8 = 5,33 bis — . 10 = 6,66 kg betragen und nehmen daher den 

3 3 

Mittelwert 8 = 6. 

Es ist somit die Tragfähigkeit der Bingketten: 

^8 TT 

P = 6 • — -— = 9,42 • €P 6. 

oder die erforderliche Eetteneisenstärke 



d = Y^-l^^=0fi2iiVF 7. 

Die Verhältnisse der Glieder der meist gebräuchlichen (eng- 
lischen) Kette sind in Fig. 10 angegeben und berechnet sich deren 
mittlere Länge annähernd zu 

TT • 2,5 • rf H- 2 (3,6 — 2,5) d ^ 10,05 • d. 

Nimmt man d in mm und das specf. Gewicht des Eetteneisens 

zu 7,7, so berechnet sich das Gewicht eines Kettengliedes zu: 

71 (p 7 7 

. J 10,05 • d ' == 0,0000 607 • d^ 

4 ' 1000000 ' 

Die Anzahl der Glieder auf 1 lfd. m Länge beträgt l 

so dass 1 lfd. m Kette wiegt: 

G =^ 0,0000607 d^ ^TJ = 0,0238 d« 

setzt man hierin den Wert aus Glch. 7 ein, so wird: 

O -.sr 0,0247 P 8. 

Ist somit L die Länge einer Kette, so ist mit Rücksicht auf 
das Eigengewicht 

P + 0,0233 d^' L:^ 9,42 * rf« 
also die Tragfähigkeit der Kette 

P = (9,42 — 0,0233 • L) d'^ 9. 

und die erforderliche Ketteneisenstärke 



ä^y 



9,42 — 0,0238 . L 10. 
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Die Tragl&nge einer Kette erhält man durch Gleichsetzen ihres 
Gewichtes ff = 0,0283 ^*- L und der Tragfähigkeit P— 9,42 d« (aus 
Glchg. 6), und erhält dann 

0,0283 ' d^ L=^ 9,42 • d», folglich 



§ 9. Die Drahtseile. 

Ist der Durchmesser des zu einem Seile verwendeten Drahtes 
gleich d, und besteht dasselbe aus i Drähten, so ist seine Tragfähigkeit 

d^n 
P = —j- ' i's' 
4 

Für Eisendraht kann man s' = 12 annehmen und erhält dann 

P == AJL i' 12 = 9,42 i • d^ 12. 

4 

oder die erforderliche Drahtstärke 

d = 0,826 ]/? 13. 

sowie die Anzahl der Drähte 

i = 0,106 ^- 14. 

Bei der Bestimmung des Gewichts der Drahtseile hat man die 
Verkürzung der Drähte beim Drehen zu berücksichtigen und nimmt 
dieselbe im Mittel zu ca. 10^/^ an, so dass bei einem specf. Gewicht 
Yon 7,7 kg, das Gewicht von 1 m lfd. Drahtseil beträgt: 

_, 10 rf^ TT . 7,7 ^ «/v/.,,o> . lo 

(^ = -^- ' — r— » ^^^ ' ^^ = 0,00672 t d^ 
9 4 1000000 ' 

p 

oder aus Glchg. 12 eingesetzt i ' d^ ==-• 



9,42 
ff r= 0,000714 • P 

Mit Bücksicht auf das Eigengewicht wäre somit bei einer Länge 
des Seiles von L m 

P + 0,00672 i' d^L^ 9,42 % - d^ 
alflo die Tragfähigkeit eines Seiles: 

P = (9,42 — 0,00672 ' L) i - d« 15. 

und die erforderliche Drahtstärke 
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d - 1/ L. JIL 16. 

f (9,42 — 0,00672 - L) i 

Die Traglftnge eines Eisendrahtseiles erh&lt man wieder, wie bei 
den Ketten aus: 
L • 0,00672 • f • rf« = 9,42 ■ i • d« oder 0,00672 • L = 9,42, folglich: 

W&hrend also bei Retten die Tragl&nge nar 404,3 m ist, beträgt 
dieselbe bei Drahtseilen 1401,8 m, ist also ca. 8,5 mal grösser, so 
dass also, gleiche Verhältnisse vorausgesetzt z. B. bei Schachtförde- 
nmgen die Fördertiefe bei Anwendung von Drahtseilen ca. 3,5 mal 
so gross sein könnte als bei Benutzung von Ketten; oder bei gleichen 
Tiefen betillgt das Eigengewicht eines Drahtseiles nur den ca. 3,5ten 
Teil dcETJenigen einer Kette, worin der grosse Vorteil der Drahtseile 
gegenüber den Ketten liegt, wohinzu allerdings käme, dass Drahtseile 
einen wesentlich grösseren Trommeldurchmesser erfordern als Ketten, 
was bei manchen Konstruktionen, z. B. bei Kranen, hinderlich werden 
kann. 

§ 10. Die Hanfseile. 

Die mittlere Bruchfestigkeit der Hanfseile beträgt nach den Ver- 
suchen von Feiten & Guiilaume ca. 13 kg pro 1 qmm., während 
vielfach auch nur 5 Jcg angenommen werden; es soll daher im 

13 -4- 5 
Folgenden mit dem Mittelwert — =1 9 kg gerechnet werden. 

Bei 5facher Sicherheit wäre somit bei ruhender Belastung die zu- 

9 
lässige Inanspruchnahme «' -= - =^ 1,8, da jedoch die Belastung 

o 

als^wischen und einem Max. wechselnd angesehen werden kann, 

so ist zu rechnen mit einer zulässigen Inanspruchnahme von 

<f=\- 1,8 =- 1,2 

Bei einem Seildurchmesser von dnfvm ist somit die Tragfllhigkeit: 

ä^n d« • 3.14 

P ^ — — . e -= ' . 1,2 also 

4 4 

P ^ 0,942 • rf« 18. 

oder die erforderliche Seilstärke 
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d = 1,08 /P 19. 

Das Gewicht von 1 m Hanfseil beträgt ca. ^ = 0,001 ' d^ 

p 

hierin d* = ^ ^,^ 

0,942 

eingesetzt giebt: 

O = 0,00106 • F 20. 

Bei einer L&nge Lm w&re somit mit Bücksicht auf das Eigen- 
gewicht 

P + 0,001 ' d^' L = 0,942 • d^ 
also die Tragfähigkeit des Seiles 

P = (0,942 — 0,001 ' L)d^ • 21. 

ouJ die erforderliche Seilstärke: 



= j/; 



22. 



0,942 — 0,001 -L 
sowie weiter die Traglänge 

0,001 'cP' L = 0,942 • d^ 

^- = W? = ^«- 28- 

Woraus durch Vergleich mit dem in § 9 Gesagten wieder folgt, 
dass anch die Hanfseile in Betreff der angeführten Punkte noch weit 
hinter den Drahtseilen zurückbleiben. 



§ 11. Der Riementrieb. 

Bei einem in Bewegung befindlichen Biementrieb ist die Span- 
nung in den beiden Riementeilen verschieden und zwar im treibenden 
Riemen grösser als im getriebenen. Bei den meisten in der Praxis 
vorkommenden Riemenleitungen ist die Scheibe sehr annähernd halb 
vom Riemen umspannt. Für diesen Fall, sowie Eisenscheiben und 
Lederriemen, für welche der ReibungscoefBcient ca. 0,28 betrtlgt, 
Toransgesetzt, ist die Spannung im treibenden Riemen gleich der 
doppelten zu übertragenden Ümfangskrafb P*) Hiemach ist, wenn 
6 die Riemenbreite und d die Riemendicke bezeichnet 



*) Dieees Resultat ergiebt die Theorie unter der Vorauasetzong, dass 
■nr Enengmig der erforderlichen Reibung zwischen Riemen nnd Scheiben- 
rnnfang eine gewisse Spannung im getriebenen Riemen erforderlich, welche 
unter den angegebenen Verhältnissen gleich der ümfangskraft P ist. Nach 
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b ' d' 8* = 2' P oder 

b • d = ^7 24. 

Ist femer N der zu übertragende Effekt in Pferdestärken, sowie 
V die Biemengeschwindigkeit, so ist 

75 • N 

fP= , 

V 

dies in (24.) eingesetzt giebt: 

b . d = 25. 

8 ' u 

Ist andererseits der Scheibenradius Li m und die Anzahl Um- 
drehungen n pr. Minute gegeben, so ist 

nun R' n 

" = — 3Ö~ -^ To 

und es wird: 

i,.i = '''9^'-^ 26. 

s 'B * n 

Die Bruchbelastung des Biemenleders betr&gt 3 kg pr. 1 qmm, 

somit bei constanter Belastung und 8 bis lOfacher Sicherheit die 

S 3 

zulässige Inanspruchnahme — =» 0,375 bis j-^ = 0,3 kg. Da jedoch 

o lü 

die Belastung der Biemen keine constante, so ist zu rechnen mit: 

s = ~ • 0,3 = 0,2 bis s' = l • 0,375 = 0,25. 

Erhalten die Biemen eine grössere Breite als 600 mm, so macht 
man' sie doppelt. Die Breite der Doppelriemen wäre theoretisch gleich 
der halben Breite der einfachen Biemen zu nehmen, jedoch genügt 
diese Breite nicht, da Doppelriemen ihrer grösseren Steifigkeit wegen 
sich nicht so gleichmässig auf die Scheibe auflegen als einfache 



amerikanischer Ansicht wird die erwähnte Reibung, welche zur Bewegungs- 
übertragung nötig ist, durch den Luftdruck erzeugt; es fällt dann die 
Spannung im gefUhrten Riemen fast vollständig weg und dicjjenige im 
führenden Riemen wird nur wenig grösser als die zu übertragende Kraft. 
Die amerikanischen Riemen werden durchweg breiter als wie bei uns Üblich 
(was nicht als Nachteil anzusehen ist) und erhalten, wenigstens bei nennens- 
werten Kräften, wesentlich grössere Querschnitte als dies der Festigkeit 
allein entspricht. In Europa werden die Riemen durchweg nach den oben 
angegebenen Regeln berechnet. 
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Riemen und somit in ihrem ganzen Querschnitt nicht gleichmftssig 
zum Tragen kommen. Aus diesem Grunde macht man die Breite 
der Doppelriemen gleich der 0,7fachen derjenigen ein- 
facher Riemen. 

Die Riemendicke variirt zwischen 4 und 8 mm und wird ab- 
hftngig von der Riemenbreite gemacht, worüber folgende Tabelle An- 
halt giebt. 



Riemenbreite b bis 60 70—80 



90—110 



120—200 220 bis Grenze. 



Riemendicke d 



8 



Bei der Bestimmung der Riemendimensionen berechnet man nach 
den obigen Formeln zunächst den erforderlichen Querschnitt F^^h'dy 
nimmt dann die Riemendicke d an und erhält durch Division von 
d in. F dx<^ Riemenbreite h. Passen die so gefundenen Werte von 
h und d nach obiger Tabelle zusammen, so können dieselben beibe- 
halten werden, im anderen Falle ist d entsprechend anders au wählen. 

um direct aus dem berechneten Riemenquerschnitt einen Anhalt 
f&r die Wahl der Riemendicke zu erhalten, kann man sich folgender 
Tabelle bedienen. 



Riemenquerschnitt 
in gtntn 



bis zu 
800 



300 bis 
470 



470 bis 
750 



750 bis 
1580 



Riemendicke in mm 



1580 
bis Grenze 

8 



Beispiele. I. Von einer Scheibe von 1 m Durchmesser, welche 
80 Umdrehungen pr. Minute machte soll mittelst eines Riemens ein 
E£fekt von 12 IP übertragen werden — welche Dimensionen sind 
dem Riemen zu geben? 

Berechnung. Nimmt man eine 8fiEtche Sicherheit, so beträgt 

nach Obigem die zulässige Inanspruchnahme s* ■= 0,25 und somit 

nach Glchg. 26 der erforderliche Riemenquerschnitt: 

^ ^ 1500-12 ,^^^ 

b ' d =i - — — ;— — ^TT- = 1800 qmm. 
0,25 • 0,5 • 80 ^ 

Die Riemendicke d = S mm^ vorausgesetzt, giebt eine Riemen- 



breite 



1800 ^^^ 
6 = — =: 225 Wim. 
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II. Welchen Effekt vermag ein Riemen von 100 mm Breite 

tmd 6 mm St&rke bei einer Geschwindigkeit von 20 m and lOfacher 

Sicherheit zu übertragen? 

. Berechnung. Ans Olchg. 25. folgt: 

b ' d ' s ' tf 

N = --—- . 

150 

Da bei lOfacher Sicherheit s' = 0,2, so ist der gesuchte Effect: 

100 • 6 • 0,2 • 20 , ^ ™ ^ . , 

i\r= — — ^ — 16 Pferdestarken. 

150 

Uli Die von einer doppeltwirkenden Dampfinaschine abgegebene 
Arbeit soll durch eine Biemenleitung vom Schwungrad aus wegge- 
leitet werden. Die gegebenen Verhältnisse sind folgende: 

Cylinderdurchmesser 500 mm 

Mittlere treibende Dampfspannung 3 Atm. 

Hub der Maschine 1250 mm 

Umdrehungszahl 40 

Wirkungsgrad 0,82 

Radius des Schwungrades ...2m 
Welche Dimensionen erhält der Treibriemen bei s' = 0,2 k<f? 
Berechnang. Dem Cylinderdurchmesser von 500 mm ent- 
spricht ein Kolbenquerschnitt von 1963,5 qcm,y somit ist der Auf- 
gabe gemäss der mittlere treibende Dampfdruck 

P = 1963,5 • 3 r-r 5890,5 kg 

und femer aus den goge benen Verhältnissen die Eolbengesch windigkeit 

1,25-40 ■ ^„ 
. = -^3^ = 1,67 m, 

also die Leistung der Maschine: 

/-.;•,_ 6890,5 • 1,67 • 0,82 _ ,„, „ »p 
A=— ^g— _ -=107,55 1?. 

Nach Glchg. 26. ist jetzt der nötige Riemenquerschnitt 

^ ^ 1500 107,55 ,^^oo, 
b' d = ~-^ ^ ' = 10083,5 qmm, 
0,2 • 2 • 40 ^ 

Nehmen wir nun die Riemendicke d =^ S mm^ so beträgt die 

Riemenbreite 

10083,5 ,^,.^, 
b = — ^ = 1260,4 mm. 
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Da diese Breite für einea einfachen Biemoi zu gross, so moss 
€dn Doppelriemen angewendet werden, der eine Breite erhält von 

0,7 • 1260,4 = 882,28 .^ 885 mm, 

IV. Welche Kraft vermag ein Doppelriemen von 500 m.m Breite 
und 15 mm Dicke zu übertragen? 

Berechnung. Die im Vorstehenden entwickelten Formeln zur 
Berechnong von Biemen können direkt nur auf einfache Kiemen an- 
gewendet werden, es sind also zunächst aus den oben gegebenen 
Massen des Doppelriemens diejenigen eines gleichwertigen einfachen 
Biemens zu bestimmen und zwar wird die Breite desselben 



sowie seine Dicke 



500 „,,„ 
b = -^ = 714,3 mm, 



ä='^=-7fin.n. 



es ist somit bei einer zulässigen Inanspruchnahme s' ^=z 0,25 nach 

Olchg. 24 

2 • P 
714.8 • 7.5 ^ -_- 

und hieraus die gesuchte Umfangskraft 

714,3 • 7,5 • 0,25 
P = — ^ — - - 669,7 kg 



§ 12. Der Drahtseiltrieb. 

Beim Drahtseiltrieb herrschen im Piinzip dieselben Verhältnisse 
wie im Riementrieb, so dass auch hier die Spannung im treibenden 
Seile gleich 2 . P, gleich der doppelten zu übertragenden Umfangs- 
kraft ist. 

Nach den in § 9 angegebenen Verhältnissen ist somit 

TT ' d} . , ^ ^ 
——- • t • s .— 2 • P, 
4 

also die erforderliche Drahtstärke 

,d = l/A:A=Mo[/,:^ 27. 

V TZ ' t • 8 rl*8 

Setzt man wieder, wie beim Biementrieb § 11 

P = -'^-1^. 

V 



82 — 



80 erhält man auch: 



d = lB,80/j^ 



28. 



oder f3r die Seilgeschwindigkeit v eingesetzt 

giebt: 



V = 



1000 • 10 
d --^ 1886 



]/ . ." „ 2.. 

^ t' 8 ' n' R 

Der Scheibenradios ^ wird abhängig gemacht von der Draht- 
stftrke d and zwar ninmit man gewöhnlich 

B 



= 800 bis 1200 im Mittel 



1000. 
R 



Führt man in Olchg. 29 das Verhältnis — ' ein, so wird 



1386 



■V- 



N 



isn-d[^) 



und hieraus 



30. 



d = m]/. ? 

»•"•"(dj 

Die zulässige Inanspruchnahme nimmt man gewöhnlich s = 
12 A;^ per qmm. 

Ferner sind gebräuchliche Beilgeschwindigkeiten: 

t; = 10 bis 12 w für J\r = 10 bis 15 Pfrdst. 



V = 12 — 18 w „ iV= 15 -- 30 

V = 18 — 25 m „ N= 80—100 
v = 24 — 32 m , iV=: 100 — 500 






Folgende Tabelle giebt Draht- und Seildicken wie sie von der 
Firma Feiten und Guillaume in Cöln a/Bh. angefertigt werden. 



Seildurchmesser in mm . 


7 8 9 

1 


10 11 


13 


15 


17 


19 


21|25 


Drahtdicke in mm .... 


1,11 


1 1.2 


1.2 


1,6 


1,6 


1.6 


1.6 1,6 


Zahl der Drähte 


24 28 i 42 


49 42 


49 


42 


48 


54 


60 72 



Gewicht pr. lfd. Meter. , ||0,18|0,22!0,32|0,88J0,46|0,54|0.82J0,95|l,10[l,20{l,45 
Stärkere Drähte als wie oben angegeben werden in der Begel 
nicht genommen, da dann die Seilscheiben zu gross ausfallen. 
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BeispieL Eine Fabrikanlage empfiLngt ihre Betriebskraft von 
75 fiP Yon einer 1000 m entfernt liegenden Turbine yermittelst eines 
86 dr&htigen Drahtseiles, das mit einer Geschwindigkeit von 20 m 
arbeitet. Der dnrch die Seiltransmission bedingte Effektrerlnst be- 
trage 1^/q pr. 100 m Entfernung. Welche Dimensionen erhält das 
Drahtseil bei 12 A^ zulässiger Inanspruchnahme? 

Berechnung. Der Effektverlust durch die Seiltransmission 
betrftgt bei 1000 m Entfernung der Aufgabe gem&ss 10^/^, so dass 
die von der Turbine zu leistende Nutzarbeit betrftgt 

^ 75 = 83,33 IP 

f&r welchen Effekt auch das Drahtseil zu berechnen ist. 
Nach Olchg. 28 ist somit die Drahtstftrke 



j/ 83,33 



d = 13,86 y 86TY2-T2Ö ^ ^'^^ ^ ^'^ ^^ 
Das Drahtseil erhftlt (nach Beuleauz) einen Durchmesser von 

8 • 1,5 ^ 12 mm. 



§ 13. Der Hanfseiltrieb. 

Da auch bei dem Hanfseiltrieb die ßewegungstLbertragung durch 
die zwischen Seil und Scheibenumfang herrschende Beibung erfolgt, 
gelten auch hier dieselben Prinzipien wie beim Biemen- und Draht- 
seiltrieb. Da jedoch hier die Seile sich in keilförmigen Nuten fest- 
klemmen, ist oben erwähnte Beibung grösser und infolge dessen die 
Spannung im fiihrenden Seil geringer als beim Biemen- und Draht- 
seiltrieb und zwar ist dieselbe gleich — P wenn P die zu über- 

o 

tragende ümfangskrafb. Ist also i die Zahl der Seile, so ist, die- 
selben Bezeichnungen wie in § 10 vorausgesetzt, 

71' d^ . 5 ^ 

Da hier meist Seile von bestimmter Stärke verwendet werden, 

so ist es Hauptsache, bei Annahme des Seildurchmessers die Anzahl 

der Seile zu bestimmen, und erhält man aus der letzten Formel 

*/• • P P 

w . cP ^ d^ • 8 8L 

B • b b • T , FMtigk«ltBlehre. 3 
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F&r gewöhnlich kann man annehmen s = 0^1 kg. pr. 1 qmm 
and wird dann 

i = 21,5 -^ S2. 

Setzt man hierin wieder 

V 

80 erhftlt man: 

l = 1612,5 -?-- 83. 

Die gebräuchlichste Seilgeschwindigkeit ist t; «s 20 m; fGbr diese 
wird 

% = 80,63 ^ 34. 

Die gewöhnlich benatzten Transmissionshanfiseile sind von 25 
bis 55 mm nm je 5 mm steigend und zwar verwendet man för die 
Haupttransmission gewöhnlich Seile von 50 mm Stärke, für die Neben- 
transmissionen die schwächeren und zwar derart, dass der Scheiben- 
radius nie kleiner als das 15fache des Seildurchmessers wird. 

Zu der nach obigen Formeln berechneten Seilzahl nimmt man, 
je nach der Grösse des Betriebes noch 1 oder auch mehrere Beserve- 
seile hinzu. 

Beispiel. Auf eine Welle, welche 200 Umdrehungen pr. 
Minute macht, soll mittels Hanüseiltriebes bei 20 m Seilgeschwindig- 
keit, eine Leistung von 100 IP übertragen werden. Verlangt wird, 
dass der Durchmesser der SeÜBcheibe auf jener Welle kleiner als 
80 ' d sei. Wie stark müssen die Seile werden und wie viele der- 
selben sind anzuwenden? 

Berechnung. Aus den gegebenen Verhältnissen berechnet sich 
zunächst der Scheibendurchmesser zu: 

^ 60 • t; 60-20 

-0== = o^^ c^r. =1,91 m 

TT • w 3,14 • 200 

80 dass der Seildurchmesser betragen müsste 

D 1910 

d Z:.> — ^ 2> 63 mm 

= 30 ^ 30 ^ "•^ * 

wofür Seile von 50 mm genommen werden sollen. 
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Unter Hinzoftigeii von 2 Beserveseilen erhält man hiernaeh die 

nötige Zahl der Seile nach Glch. 84: 

100 

50- 



»=^2 + 80,68 .7:2- = 5. 



§ 14. Rohre mit innereoi Druck. 

Wird ein Bohr dnrch eine Flüssigkeit von innen gepresst, so 
widersteht dasselbe einem Zersprengen durch die Zugfestigkeit des 
Materials. 

Ein Zersprengen kann sowohl darcn den Druck gegen die End- 
flächen in einem Querriss, als auch durch den Druck gegen die 
Lftngsflftchen in einem Längsriss eiiblgen. 

Ist der lichte Durchmesser des Rohres d c, also sein Querschnitt 

d^ n 
(oder der Inhalt der Endflächen) — — und der Flüssigkeitsdruck in 

Atmosphären gleich p^ so ist der, Querrisse herbeiführende Druck 

P — -~ . p kg. 

Ist ferner mm die Wandstärke des Rolires, so kann man, da J im 
allgemeinen gegenüber d nur klein, den Querschnitt der Bohrwandung 
gleich 1^ ' n ' d ' 6 m qntm setzen. Es ist somit, wenn s die zu- 
lässige Inanspruchnahme 

d^ n 

— - — ' p ~- 10 ' n ' d' d . s oder 
4 

d ' p -^ 40 • d • Ä 
also die erforderliche Wandstärke gegen Querrisse 

d ' V 

In der Längenrichtung ist (Fig. 11) die Druckfläche d' /, also 
die Spannung P ^=^ d ' l ' p. 

Der Zugquerschnitt beträgt Z' -- 2 • 10 • / • rf, somit ist: 

d' l' p = 20 ' l- d ' 8 oder 
d' p ^ 20 ' d' 8 
und hieraus die erforderliche Wandstärke gegen Längenrisse 

Da hiemach Längenrisse weit eher entstehen als Querrisse, so ist 
die Wandstärke nach letzterer Formel zu rechnen« 

8* 
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Mit Bücksicht auf die Herstellung der Bohre, sowie die Wirknng 
des Eigengewichtes derselben, mnss die Wandstärke etwas stärker 
sein als Glchg. 86 angibt, und zwar nimmt man: 

Ä wiw = + ^^ 87. 

Für die Konstante c fährt Weisbach folgende Werte an: 

Eisenblech c =* 8 mm 
Ousseisen c= 9 „ 
Kupfer . c =^ 4 „ 
Blei . . c «= 5 



Zink . . "» 4 



ff 



ff 



Beispiel. Welche Wandstärke erhalten gusseiserne Wasser- 
leitnngsrohre von 50 c lichtem Durchmesser, denen das Wasser aus 
einem 40 m hoch gelegenen Beservoir zufliesst? 

Berechnung. Einer Wassersäule von 40 m entspricht ein 

Druck von 4 Atm., der Druck aussen auf die Bohre ist gleich 

1 Atm., somit der die Bohre beanspruchende Überdruck p =^ S Atm. 

Nach Glchg. 87 ist somit die gesuchte Wandstärke, bei 9 = 2 

50 * 8 
rf = 9 + ——- = 12,75 a^ 18 mm 
^20-2 

Kugelförmige Gefässe können nur Querrisse erhalten, be- 
rechnen sich also nach Glchg. 35 unter Berücksichtigung der oben 
angegebenen Koef&cienten (Konstante c), also nach der Formel 

Bei Dampfkesseln rechnet v. Beiche der Vorsicht wegen mit 
(p -f~ 2) Atm. und nimmt s = 5, es ist somit, wenn d der Kessel- 
durchmesser in Gentimeter 

S = 8 + 0,01 (p + 2) d 39. 

Beispiel. Welche Wandstärke erhält ein Dampfkessel von 
1 m Durchmesser und 6 Atm. absoluter Dampfspannung? 

Berechnung. Bei 6 Atm. absoluter Dampfspannung ist der 
Oberdruck »a 5 Atm. und somit nach Glchg. 89 die erforderliche 
Wandstärke 

(T = 3 -f 0,01 (5 + 2) 100 = 10 mm. 

Die oben entwickelten Formeln zur Berechnung der Wandstärken 
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ümengepresster Bohre gelten nicht för Bohre mit sehr bedeu- 
tenden Pressungen und infolgedessen mit sehr bedeutenden Wand- 
stftrken, weil bei solchen Bohren nicht, wie oben angenommen, das 
Haterial im ganzen Querschnitt gleichm&ssig beansprucht wird, son- 
dern die Spannungen in demselben von innen Dach aussen aUm&hlich 
abnehmen. In solchen Fällen (wie z. B. bei hydraulischen Press- 
zylindern) kann man sich folgender Formel von Barlow bedienen: 

d • p 

d s^ — , \ oder 

2 (a - p) ' 



8 



40. 



1 + 



2. J 

Auch ausgebohrte Bohre, Dampf-, Pumpen- etc. Cylinder erhalten 
grössere Wandstärken als sich aus 87 ergeben, da beim Ausbohren 
eine sehr starke Inanspruchnahme der Bohre stattfindet (s. § 15). 

§ 15. Wandstärke von Dampf- und ihnlichen Cylindera. 

(Nach V. Beiche.) 

An einen Dampfcylinder, resp. an dessen Festigkeit, werden 
folgende Bedingungen gestellt: Die Wandstärke eines Gylinders muss 
gross genug sein 

1) dem Druck der Massigkeit genügend widerstehen zu können; 

2) dem Cylinder einen gewissen Grad von Steifigkeit zu ver- 
leihen, welcher hinreichend ist, die richtige Form desselben zu sichern, 
sowohl gegen die im Betriebe möglicherweise auf ihn einwirkenden 
Kräfte als gegen die, welche bei der Fabrikation, namentlich dem 
Ausbohren, auftreten; 

8) Sicherheit zu bieten gegen Beschädigungen, denen er beim 
Transporte und der Montage durch Unvorsichtigkeit etc. ausgesetzt 
ist^ und Sicherheit gegen das Misslingen des Gusses; 

4) ein wiederholtes, ein- oder zweimaliges Ausbohren zu ge- 
statten, wenn der Cylinder unregelmässig sollte verschlissen sein. 

Die Verhältnisse der Dampfcylinder gestatten eine Berechnung 
nach Olchg. 86: 

20 '8 
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y. Reiche nimmt hier s =r Iß kg, so dass man erh&lt 

A — AUL 

Da liegende Gylinder, nm ihre Form zu behalten, stärker sein müssen 
als stehende, und da die Bedingungen 2) und 8) eine desto grössere 
Wandstärke bedingen, je grösser der Durchmesser ist, so verstärkt 

man zuerst jene bei liegenden Cylindem um — ^ — 

1 5 • rf 
bei stehenden Cylindern um -^x;,- 

Da femer liegende Cylinder im allgemeinen auch rascher und 
ungleichmässiger verschleissen als stehende, und also häufiger aus- 
gebohrt werden müssen, so verstärkt man ferner die Wandstärke der 
Bedingung 4) gemäss 

bei liegenden Cylindern um 15 7nm, 
„ stehenden „ „10 mm. 

Demnach ist die Wandstärke bei liegenden Cylindern 

S = 15 wiw + ^ (p + 2) 41. 

bei stehenden Cylindem 

5 = 10 mm + 2*^ (p H- 1,6) 42, 

Beispiel. Welche Wandstärke erhält ein liegender Dampf- 
cylinder von 500 mm Durchmesser bei einer Admissionsspannung 
von 4,5 Atm. und welche ein stehender Cylinder bei denselben Ver- 
hältnissen? 

Berechnung. Die Wandstärke des liegenden Cylinders beträgt 

nach Glchg. 41: 

50 
(f == 16 + (4,5 + 2) - 27,6 ^^ 28 mm 
Zo 

für den stehenden Cylinder wird nach Glchg. 42: 

60 
(f = 10 + ^ - (4,6 + 1,6) = 21,6 .^ 22 mm 
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III. Die Druckfestigkeit und deren Anwendungen. 
§ 16. Allgemeines Ober Drackfestigkeit. 

Die Tragfähigkeit eines auf Druck beanspruchten Eöipers ist 
direkt proportional dem Querschnitt desselben. 

Für die in § 6 gewählten Bezeichnungen ist also, wenn s* noch 
die zulfiesige Druckinanspruchnahme bedeutet, 

P = P • s" und 43. 

F = ^ 44. 

Die Festigkeit der Metalle, mit Ausnahme des Gusseisens, ist 
gegen Zug und Druck dieselbe, nur bei Gusseisen ist die Druck- 
festigkeit wesentlich grösser als die Zugfestigkeit. Bei den Hölzern 
ist die Zugfestigkeit grösser als die Druckfestigkeit und letztere in 
der Fasemrichtung wieder gprösser als senkrecht zu derselben. Steine 
werden nur auf Druck beansprucht. 

Beispiele. I. Welchen Druck kann ein gusseiserner Würfel 
Yon 12 c Seitenl&nge bei ruhender Belastung aufiiehmen? 

Berechnung. Bei 5 f acher Sicherheit ist for Gusseisen 

75 

8" = --- = 15, femer ist hier /' - - 120 • 120 = 14400, somit 
5 

P = 14400 • 15 = 216000 kg, 

n. Welchen Durchmesser erh&lt ein kreisrunder Steinpfeiler 
ans Ziegeln, der bei einer 25 fachen Sicherheit eine Belastung von 
20000 kg zu tragen hat? 

Berechnung. Die Bruchbelastung von gutem Ziegelstein- 
mauerwerk beträgt 1 kg pr. 1 qmm^ somit, der Angabe gemäss, 

»" = -" = 0,04 und der erforderliche Druckquerschnitt bei 20000 kg 

Belastung 

20000 ,^^^^^ 

F — -qVT. - = 500000 qmm 

wonach der Pfeilerdurchmesser 798 •x.. 800 mm betragen muss. 

III. Welche Wandstärke erhält eine kurze, kreisförmige, hohle^ 
goflseisenie Säule von 800 mtn äusserem Durchmesser, die bei lOfacher 
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Sicherheit eine Belastnug von 80000 kg auszahalten yermag, welche 
zeitweise bis zu Null abnimmt? 

Berechnung. Da die Bruchbelastong des Gnsseisens aof 
Druck gleich 75 kg^ so ist bei konstanter Belastung und lO&c&er 

7ß 
Sicherheit «" = — = 7,5, wegen der Veränderlichkeit der Belastung 

2 
ist jedoch «'' = -— • 7,5 = 5 Tcg^ somit der nötige Druckquerschnitt 

80000 ,^^^^ 

F= — ^ = 16000 qmm 

5 

Bezeichnet d die gesuchte Wandstärke, so muss hiemach sein: 
^ FsOO« — (800 — 2 6)A s= 16000 oder 

n 



1200 <r — 4 (T'*] -= 16000, also 

• 16000 

— 800 d H ^r-^-: — und hieraus 

0;14 



J= 150 ±y 150*^ ^~ — = 18 mm 

8,14 

lY. Welche Belastung vermag der gusseiserne Untersatz Fig. 12 
zu tragen, wenn durch die Ö£fnungen die Hälfte des Ereisringquer- 
schnittes weggenommen ist, und welchen Durchmesser erhält die 
untere Flansche, wenn der Untersatz auf einem Sandstein-Fundament 
aufsteht? Der Sicherheitsgrad, sowohl für den Untersatz, als auch 
für das Fundament sei gleich 10. 

Berechnung. Nach der Aufgabe beträgt der Druckquerschnitt 
des Untersatzes 

F= 0,5 ^^ (800« — 750«) = 29168,8 qmm 

Bei lOfacher Sicherheit ist für Gusseisen s" = 7,5, somit die 
Tragfähigkeit des Untersatzes 

P= 7,5 • 29168,8 = 218766 kg. 
Für Sandstein ist bei ebenfalls lOfacher Sicherheit «' = 0,2, 
somit die erforderliche untere Flanschfläche 

218766 



0,2 



1098830 ^m ' 
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Es ist also nach Fig. 12: 

^ (Z>a — 600«) = 1093850 



4 
und hieraus der äussere Flanschdorchmesser 



^=1/: 



1098880 • 4 

— + 600» = 1324 mm 



8,14 

y. Der in Fig. 18 skizzierte Träger überträgt einen Druck Ton 
8000 kg auf das Mauerwerk; wie weit muss der Träger aufliegen, 
damit der Druck auf das Mauerwerk 0,1 kg pr. 1 qmm nicht 
übersteigt? 

Berechnung. Bei der angegebenen zulässigen Inanspruch- 
nahme von 0,1 kg pr. 1 qmm für das Mauerwerk muss der Träger 
mit einer Fläche aufliegen von 

8000 ^^^^^ 

— — — = 80000 qmm 
0,1 ^ 

imd da der Träger eine Breite von 150 mm hat, beträgt die ge- 
suchte Auflagelänge 

80000 



150 



"= 588 mm 



VI. Es ist die Basisbreite des Fabrikschomsteines in Fig. 14 zu 
berechnen. Der Schornstein sei innerlich und äusserlich kreisrund 
und habe im Lichten (abgesehen von den Absätzen) durchweg einen 
Durchmesser von 1,2 m. Das Postament, sowie das Fundament sind 
quadratisch. Das Mauerwerk habe ein Gewicht von 2000 kg pr. Cbm 
und darf das Erdreich mit 20000 kg pr. 1 qm belastet werden. 

Berechnung. Das Schornsteinrohr hat äusserlich die Form 
eines abgestumpften Kegels, dessen Inhalt sich, wenn r und JR die 
Radien, sowie h die Höhe bedeutet, aus der Formel berechnet 

Nimmt man femer, der Einfachheit wegen, das innere Bohr 
vollständig cylindrisch und die mittlere Breite des Fundaments zu 
8,8 m an, so berechnet sich das Gewicht des Schornsteines zu: 



2000 



8,18« • 0,3 + 8,8» . 2,5 — ^'^^ ' ^'^ - 44j = 822 480 kg 
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Da das Erdreich nur mit 20 000 kg per 1 qm belastet werden 

darf, so muss das Fundament eine Qnindfläche besitzen von 

322 480 ,^,^,^ 
^;r^;;^= 16,1240 qm 
20000 ^ 

sodass die gesuchte Seitenlange der Fundamentbasis betr&gt: 

^ = V 16,1240 = 4,02 w .^ 4 m. 

VIT. Wie gross müssen die in Fig. 15 in Buchstaben einge- 
schriebenen Dimensionen gemacht werden, wenn die S&ule durch den 
daraufliegenden Balken und den daufruhenden weiteren Bauwerken 
einen Druck von 50000 kq empfängt; ausserdem die S&ule ein (Ge- 
wicht von 300 kg^ das Mauerwerk ein Gewicht von 1500 kg pro 
1 ahm besitzt und die zulässigen Inanspruchnahmen pro 1 qmm 
folgende sind: 

Gusseisen 7 hg 

Holz 0,4 , 

Mauerwerk 0,2 „ 

Erde 0,025 . 

Berechnung. Damit der obere Säulenkopf dem Holzbalken 
eine genügende Druckfläche bietet, ohne dass letzterer leidet, muss 
jene Fläche eine Grösse haben von 

50 000 ^^.^^^ 
-— - - ~ 125 000 qmm 
0,4 ^ 

Da nun nach den in Fig. 14 angegebenen Dimensionen jene Fläche 

eine Breite (die Balkenbreite) von 200 mm haben soll, so muss die 

Länge derselben betragen 

125 000 
/ = — — — — = 625 mm 
200 

Ferner ist der erforderliche Druckquerschnitt der Säule 

50 000 ^,,„ 

— - - = 714ö qmm 

Dem äusseren Durchmesser von 200 mm entspricht eine Fläche von 
31416 qmm\ damit die Kreisringfläche den oben berechneten Inhalt 
behält muss die innere Kreisfläche eine Grösse besitzen von 

31 416 — 7148 = 24278 qmm 

Dieser entspricht ein innerer Durchmesser von ca. 176 mm, sodasa 
die Wandstärke der Säule betragen muss 
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200 — 176 
ö = = 12 mm 

Mit Rücksicht auf die Herstellung (besonders wenn liegend gegossen) 
wird man S nicht unter 20 mm nehmen. 

Das Fondamentmauerwerk empfängt durch die Fussplatte der 
Sftule einen Druck von 

50000 + 300 = 50 800 Ä^ 

und da, wie angegeben, das Mauerwerk einen Druck von 0,2 kg pro 
1 qmfn aufzunehmen im Stande ist, muss die Fussplatte der Sftule 
eine Orösse haben von 

60 800 ^,,,^^ 
-— -- = 251500 qmm 
0,2 ^ 

Macht man die Platte quadratisch, so erhftlt dieselbe eine Seiten- 
lange von 

« = V25150(r^ 508 mm 

Der Inhalt des im Fundament sitzenden Mauerwerkes kann etwas 
über 1 cbm angenommen werden, sodass das Gewicht desselben betr&grt 
ca. 2000 kg und ist somit der Druck, den das Fundament auf das 
Erdreich überträgt 

50800 + 2000 = 52 300 kj 

Das Erdreich soll nun nur mit einem Druck von 0,025 kg pr. 1 qmm 
belastet werden, sodass die untere Fläche des Fundamentes eine Grösse 
haben muss von 

52 800 «^^^^^^ 
--— — - = 2092000 qmm 

und da das Fundament ebenfalls quadratisch, muss dasselbe eine 
Breite haben von 

* = V2 092 000.^ 1450 mm 

YIII. Für die in Fig. 16 skizzierte, eincylindnge, doppeltwir- 
kende Balancierdampfinaschine von 600 mm Cylinderdurchmesser, 
sind für eine grösste treibende Damp&pannung von 5 Atm. die auf 
Zug und Druck beanspruchten Teile zu dimensionieren. 

Die bei der Berechnung zu berücksichtigenden Gewichte der ein* 
zelnen Teile sind in den Belastungs-Schemas Fig. 18 u. 19 an- 
gegeben. 
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Berechnung. 

1. Cylinder mit Deckel- und Fundamentschranben. 

Für die Wandstärke des stehenden Dampfcylinders erhüt man 

nach Olch. 42 

60 
rf = 10 mm + oß (^ + ^»^) ~ ^^ *^*^ 

Die Dampfleitongsrohre mögen einen lichten Durchmesser von 180 mm 
haben, dann erhalten sie nach Olchg. 37 eine Wandst&rke yon 

rf — 9 mm + ^^ ' ^ -- 11,26 ..^ 12 mm 
* 20-2 

Die Deckelschraaben bestimmen sich nach dem Maximaldampfdruck, 

den man bei dem Kolbenqnerschnitt von 2827 qc^ entsprechend dem 

Durchmesser von 60 c erh&lt zu 

2827,4. 5 = 14137 kg 

Die zulässige Inanspruchnahme der Schrauben ist nach dem zu Schluss 

des § 5 Gesagten s = Z kg, sodass der Gesamtzugquerschnitt der 

Schrauben betr&gt 

14 137 ,^,^ 

— — — = 4712 qmm 

Die Anzahl der Deckelschrauben kann man (nach Grove) neh- 
men zu 

d 60 

4+ g = 4+ g =11,5^12 

sodass jede Schraube einen Zagqaerschnitt aufweisen moss yon 

4712 

— --— =:: 393 qmm 

* 

Dem entspricht ein Kemdurchmesser der Schraube von ca. 22,4 mm^ 
welchem am n&chstliegensten (nach der Whitworth'schen Scala) 1^/^- 
zöllige Schrauben (Eerndurchmesser 23,9 mm) sind. 

Die Fundamentschrauben des Cylinders haben strenggenom- 
men eine Kraft aufzunehmen gleich dem Maximaldampfdruck, minus 
dem Eigengewicht des Cylinders; der Vorsicht wegen werde jedoch 
nur der Dampfdruck berücksichtigt. Bei 5£Acher Sicherheit und 

40 
ruhender Belastung w&re « = --- ^=: 8 , wegen des Wechsels in der 

5 

Grosse der Kraft ist jedoch 

s = ~ 8 = 6,38 
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und da weiter noch die Fnndamentschraaben eine Spannnngayerbin- 

düng herstellen, eo ist nach § 5 zu nehmen: 

8' = 0,75 . 5,38 = 4. kg 

Hiemach betr&grt, bei Annahme von vier Schrauben, der erforderliche 

Kemquerschnitt einer solchen 

14 187 

- — ~ = 884 qm/m 
4 • 4 

woraus sich der Kemdnrchmesser zu 83,6 m/m ergiebt, dem als nächst- 
liegend eine l^/gzGUige Schraube (Kerndurchmesser 34,76 mm) ent- 
spricht 

Der Cylinderfuss übertrftgt auf das Fundament einen Druck, 
gleich dem Dampfdruck, plus dem Eigengewicht des Gylinders. Letz- 
teres zu 1500 kg angenommen, wäre obiger Druck 

14137 + 1500 ^ 15 637 kg 
Nehmen wir an, das Fundament bestehe aus guten Ziegeln, welche 
bei ruhender (konstanter) Belastung eine zulässige Inanspruchnahme 
von 0,1 besitzen, so wftre hier, wegen des Wechsels der Druckgrösse 
und da das Fundament auch weiter durch die Spannungsverbindung 
der Fundamentschrauben belastet wird, nur zu nehmen mit 

8" =\. Ofi. 0,1 = 0,053, 

sodass die Druckflftche, welche der Oylinderfuss dem Fundament bie- 
ten muss, beträgt: 

15 637 

^^^^ = 295 038 qmm 
0,053 ^ 

Mit Bezug auf die in Fig. 17 eingeschriebenen Verhältnisse 

muss also sein: 

;j (440« — x«) = 295038 

und hieraus 



x =- K 440« — 295 038 „,^^ 

= ol5,o «yx^ öl5 mvn 

n 

sodass die Flanschbreite beträgt 

a = 440 — 315 = 125 mm. 

2. Säule mit Lager, Schrauben etc. 

Beim Eolbenniedergang wird die Säule auf Druck, beim Eolben- 
au^ang auf Zug beansprucht und zwar im ersten Falle nach dem 
Schema Fig. 18, im zweiten nach Schema Fig. 19. 



P^^ ~ ^^31 __ =31524 kg. 
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Stellt man in beiden FftUen die Gleichung der statischen Mo- 
mente in Bezog auf den Punkt A auf, so erhält man för die 
Druckkraft 

14687 . 6000 + 2150 . 8000 — F^ • 3000 = 0, 

also 

14 687 . 6000 +^2150 • 3000 

SOÖÖT 

Ebenso ftlr die Zugkraft: 

13 587 . 6000 — 2150 • 8000 — P ■ 3000 ~ 0, 

somit 

18 587. 6000 — 2150 • 3000 ^,„^, 

P == = 25 824 kg 

■ 3000 -t^oÄt»y 

Da man bei allen Maschinengestellen der Stabilität und des ruhigen 
Ganges wegen mit sehr hoher Sicherheit rechnen muss, so nehmen 
wir dieselbe hier gleich 10 und wäre dann bei konstanter Be- 
lastung, da fiir Gusseisen bei Zugbeanspruchung 

12 *i 
s" .-.- 12,5, s = -^ - 1,25 

Da jedoch die Beanspruchung zwischen Zug und Druck wechselt und 
beide Beanspruchungen nahezu einander gleich sind, so ist in die 
Rechnung einzufahren: 

s - -^ . 1,25 = 0,417 

und erhält so den erforderlichen Zugquerschnitt 

25 824 
^-^=62227,«.^ 

Es ist somit, wenn x' der inneren Säulen radius an dem oberen 
(schwächeren) Ende (s. Fig. 15) 

TT (300« — ««) = 62227 
und hieraus 



/ 62 227 
300^ ^ 265 mm 



X 

' n 

also die Wandstärke dieser Stelle 

300 — 265 = 35 mm 

Nimmt man weiter das (Gewicht der Säule zu 3500 /(^ an, so ist der 
Druck, den das Säulenfnndament empfängt: 

31 524 + 3500 = 35 024 kg 
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Für das Fandamentmanerwerk wieder, wie bei dem des Cylinders 
«" = 0,053 genommen, giebt die nötige Basisfl&che der Säule za: 

85 024 

660 830 qmm 



0,053 

Nach den in Fig. 20 eingeschriebenen Verhältnissen mass hier 
nach sein 



und hieraus 



\^ 



1000« — 


71' x^ — 660 830 


1000^ 


660 830 
-^ 328,6 .^ 325 mm 



X 

n 



Der Zag von 25 824 leg beim Kolbenaufgang muss einmal von den 
Deckel- dann auch von den Befestigungsschrauben der BalaDcierlager 
angenommen werden. Setzen wir voraus, dass die Lagerschalen 
dieser Lager fest aufeinander passen, die Deckelschrauben also gleich 
den Fussschrauben fest angezogen werden können, so erzeugen beide 
Spannungsverbindungen und ist die zulässige Inanspruchnahme der- 
selben gleich der der Fundamentschrauben des Dampfcylinders, also 
/ SB 4 zu nehmen. Sehen wir ferner, der Vorsicht wegen, bei den 
Fondamentschrauben der Säule wieder von dem Eigengewicht der 
letzteren ab, so haben diese ebenfalls den oben angegebenen Zug aus- 
zuhalten und erhalten wir somit für jede dieser drei Schraubenarten 
den nutzbaren, erforderlichen Zugquerschnitt 

25 824 

— - — z=: 6456 qmm 

Ffir jedes Lager vier Deckelschrauben angenommen, ergiebt für jede 

einen Eemquerschnitt von 

6456 

— — - =807 qmm 

2-4 ^ 

dem ein Eemquerschnitt entsprechen würde von ca. 32,05 mm, wo- 
nach lY2ZÖUige Schrauben (Eerndurchmesser 32,68 mm) zu nehmen 
wären. Dieselben Schrauben sind als Lagerfussschrauben passend, 
wenn hier ebenfiedls 8 Stück (für jedes Lager 4) genommen werden. 
Für die Fundamentschrauben der Säule ist der Kernquerschnitt, 
da hier nur vier angewendet werden, gleich 

2 .807 ^ 1614 qmm 
wonach deren Kemdurchmesser 45,35 mm betragen muss and somit 
hier 2z0llige Schrauben zu verwenden sind. 
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Wenngleich nun nach vorangegangener Berechnung fOr den 
Dampfcylinder 1^/gzOllige Fnndamentschrauben genügen, so wird man 
doch anch hier, wie bei der S&nle, ans praktischen Gründen 2 zöllige 
nehmen. 

* Balancier, Kurbel, Kolben- und Flügelstange zu dieser Aufgabe 
gehörend, sind weiter unten in den betreffenden Kapiteln berechnet. 



Anwendungen. 
§ 17. Die Sparzapf en. 

Gleiten zwei Maschinenteile mit einem gewissen Druck aufein- 
ander, so ist es im Allgemeinen nicht genügend, die Druckflächen 
nur so gross zu machen, dass die zulässige Inanspruchnahme des 
Materials nicht überschritten wird, sondern muss mit Bücksicht auf 
Yerschleiss und Warmlaufen der Flftchendruck , d. i. der Druck pr. 
Flächeneinheit wesentlich kleiner genommen werden. 

Dies gilt namentlich für Spurzapfen, Kammzapfen, Gleitschuhe, 
Tragzapfen etc. 

Solchen FlftchenTcrgrÖsserungen werden in den meisten Fällen 
durch ökonomische oder konstruktive Bücksichten gewisse Grenzen 
gezogen. So hat z. B. die Yergrösserung der Zapfendurchmesser 
zwecks Verminderung des Flächendruckes gleichzeitig eine Yergrösse- 
rung des Beibungsmomentes zur Folge, wodurch dann wieder der 
Wirkungsgrad der Maschine, der jener Zapfen angehört, herunter ge- 
drückt wird. Dieser Nachteil tritt nicht auf z. B. bei den Gleit- 
schuhen der Ejreuzköpfe, den Bingen der Kammzapfen etc. und kann 
man daher erstere soweit vergrössem, resp. letztere vermehren als 
dies praktisch ratsam erscheint und konstruktiv zulässig ist, sodass 
man bei solchen Elementen den Flächendruck oft beliebig klein 
machen kann, was für die Maschine stets von Nutzen ist. 

Bezeichnet man nun mit d den Durchmesser eines Spurzapfens 
und mit k den zulässigen Flächendruck, so ist, wenn der Zapfen auf 
seiner vollen Kreisfläche aufläuft, die zulässige Belastung desselben 
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und hieraus 

*=>/??='•» VI «•, 

Der zulässige Fl&chendrack ist abhängig sowohl vom Material des 
Zapfens nnd der Spnrplatte, als auch von der Umdrehungszahl n des 
Zapfens und können die Maximal-Flächenpressungen betragen, wenn 
die Umdrehungszahlen normal sind (n <; 100) 

für Schmiedeeisen auf Bronze k = 0,5 per 1 ^m 

y, Ousseisen « „ h = 0,38 , 1 „ 

, Stahl „ Stahl h = 1,25 . 1 „ 

, Eisen auf Pockholz mit Wasserdurchfiuss Je = 1 ,1 „ 

Bei Zapfen, welche nur geringe Bewegung gestatten sollen, wie 
z. B. bei Kranen, Drehscheiben etc., kann man die doppelten der 
angegebenen Werte nehmen und unter Umständen sogar mit k bis 
zur zulässigen Inanspruchnahme des Materials gehen. Für Zapfen 
mit bedeutenden Umdrehungszahlen ist (nach Beuleaux) 

d = 0,17 VP -n 46. 

Häufig nimmt man bei Spurzapfen zwecks gleichmässigeren Ab- 
laufens der Zapfenstim, den mittleren Teil der letzteren weg (s. Fig. 2 1), 
sodass der Zapfen nur auf einem Ereisring läuft 

Für diesen Fall ist 



n 



^(f — d^^k= P 
Gebräuchlich ist es d^ = 0,5 * £^ zu machen und erhält dann 



0,75 ^cP' k = P 
4 



und hieraus 



,==|/'_±:£_ = l,303|/4 47. 

' 0,75 ' n k ' ^ k 

Setzt man in Glchg. 45, welche für volle Kreisflächen gilt, eben- 
falls an Stelle von d^ den Wert 0,75 - d\ so erhält man fär Spur- 
zapfen mit Kreisringfläche und bedeutender Umdrehungszahl 

d = 0,28 VT^Mft" 48. 

Soll besonders sorgfältig konstruiert werden, so sind fiir die 
ölnuten noch 10 bis 15^/q zu den aus obigen Formeln bestimmten 
Zapfendurchmessem hinzu zu addieren« 

Bebbtr, Feitigkeittltlize. 4 
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Beispiel. Welcheu Durchmesser erhält der gest&hlte Spur- 
zapfen einer stehenden schmiedeeisernen Welle von 150 mm Durch- 
messer und 12 m Länge, auf welcher zwei Zahnräder von je 800 kg 
und ausserdem 4 Kupplungen von je 200 lg sitzen? 

Die Umdrehungszahl der Welle sei kleiner als 100 und der 
Zapfen unten ausgehöhlt. 

Berechnung. Bei Annahme eines specf. Gewichtes des Eisens 
gleich 7,7 kg, beträgt das Gewicht der Welle 

-li—LüL. 120 • 7,7 = 1682,7 .^ 1650 kg, 
4 

Es ist somit die Belastung des Zapfens 

P = 1650 + 2 • 800 -I- 4 • 200 = 4050 kg 

und hiemach aus Glchg. 47, bei k =^ 1,25 



/ 4050 _ 
T;25' ~" 



d = 1,303 y — — - = 74,14 .^ 75 mm. 



§ 18. Der Kammiapfen. 

Ein Kammzapfen, mit Bücksicht auf Festigkeit berechnet, würde 
bei Annahme der Bingzahl, um die nötige Druckfläche zu erhalten, 
unpraktisch kleine Querschnittsdimensionen erhalten und umgekehrt 
bei Annahme genügender Querschnittsdimensionen eine zu geringe 
Bingzahl, also zu kleine Druckfläche. Man rechnet daher so, dass 
man die Querschnittsdimensionen der Binge annimmt und zwar im 
Yerhältniss zum Weliendurchmesser 

b = h =^ a ' d 
und berechnet dann, unter zu Grundelegung eines gewünschten oder 
Yorgeschriebenen Flächendruckes k die Anzahl t der Binge. Ist so- 
mit P der zu übertragende Axendruck, so wird 



»•[((/+ 2 • by — rfO-J- k = p 



ilib^ +■ Abd l-- k=^P 



[4 6« + 4 fc (f 1-^ 

i\b^ + hd\nk=P 
hierin h ^:— a ' d gesetzt giebt: 

ii'{l + a)a'd^n' k = P 

Man nimmt nun für gewöhnlich a = 0,1 und (nach Beuleaux) 
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n 
wenn n die Anzahl der Umdrehungen ist, und erhält dann 

33 

i (1 + 0,1) 0,1 • d« • TT — = P oder 

71, 

1 1,4 i' d^' ^ 

n 
also die Zahl der Ringe 

Beispiel. Die Schrauben welle eines Dampfers habe einen Dnrch- 
messer von 200 mm and erfahre einen Längsdmck von \hO 00 kg 
hei 200 Ümdrehnngen pr. Minute. Welche Verhältnisse sind dem 
Kammzapfen dieser Welle zu geben? 

Berechnung. Die Ringe erhalten eine Breite und Höhe von 
b — h — 0,\ • d ~ 0,\ ' 200 = 20 mm 
und berechnet sich deren Zahl nach Glchg. 49 zu 

200 • 16000 
200' 

Sollte diese Welle durch einen Spurzapfen gestützt werden, so 
würde sich der Durchmesser desselben nach Glchg. 46 berechnen zu 

d ^-. 0,17 VP^ =^ 0,17 V15000 • 200 .^ 295 mm 
was nicht durchfahrbar, da die Welle nur einen Durchmesser von 
200 mm hat. 



i =: 0,088 — -^v,,-- - 6,6 ^ 



§ 19. Die eieitfl&ehen der KreuzkSpfe. 

Jeder Kreuzkopf übt, infolge des meist schrägen Angriffes der 
Flügelstange, einen vertikalen Druck auf seine Führung aus, der nach 
den in Fig. 23 gegebenen Bezeichnungen die Grösse hat 

K ^= P ' tang a 

hierin ist genügend genau tang a = ~f 

Li 

folgUchjr=P-^- 

£b ist somit wieder, wenn Je der zulässige Flächendruck pr. 

1 qmm bedeutet, die erforderliche Dmckfläche der Gleitschnhe 

8* 
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P = |.J 50. 

Da bei recbtsumlanfenden liegenden Maschinen, wie dies in 
Fig. 28 angenommen and in der Praxis der meist vorkommende Fall 
ist, der eigentüclie Erenzkopfdmck stets nach unten gerichtet, so ist 
bei genauer Berechnung zu K noch das Gewicht des Ereuzkopfes 
und das halbe Gewicht der Flügelstange zu addieren (vom Gewicht 
der Kolbenstange kann abgesehen werden, da dies mehr oder weniger 
von der Stopfbüchse getragen wird). Bei linksumlaufenden, liegenden 
Maschinen könnten diese Gewichte füglich subtrahiert werden, doch 
thut man besser, vorsichtshalber doch nach Glchg. 50 zu rechnen. 

Bezeichnet man oben erwähnte Gewichte in Summa mit 6^, so 
müsste die Druckfläche der Gleitschuhe im angefahrten Falle betragen 

Für gewöhnlich kann man /; = 0,02 bis 0,08 lig nehmen und zwar bei 
grösseren Eolbengeschwindigkeiten geringer als bei kleineren; gestatten 
es die Verhältnisse, so geht man mit A; bis zu 0,01 Izg herunter. 

Beispiel. Es ist die Grösse der Kreuzkopfgleitflächen zu be- 
rechnen für eine rechtsumlaufende liegende Dampfinaschine von 450 mm. 
Gjlinderdurchmesser, 1000 unm Hub, und 8,5 Atm. wirksame Dampf- 
spann ong. Die Flügelstange habe eine Länge gleich der fünffachen 
Eurbeilänge. 

Berechnung. Bei einem Durchmesser von 46 ß beträgt der 
Eolbenquerschnitt 1590,4 qc^ somit der Gesamtdampfdruck 

P = 1590,4 • 8,5 = 5566,4 l^g 
und der hierdurch hervorgerufene Ereuzkopfdruck 

K=P*^ = 5566,4 . J-= 1118,8 hg 
Ju 5 

Das Gewicht der Flügelstange kann bei 70 mm mittlerem Durch- 
messer und 2,5 m Länge zu 75 kg^ sowie dasjenige des Kreuzkopfes 
gleich 80 hj angenommen werden, sodass 

75 
(? = — + 80 = 67,5 kg 

also ist nach Glchg. 51, bei Jt = 0,02 hg pr. 1 q}nm die GrOsae der 
Gleitfl&che 

1118,8 + 6 7,5 

— ö;ö2 — ~ ^"*'" 
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Nimmt man nun noch das Verhältnis der L&nge / der Gleit- 
fläche znr Breite b gleich 2:1, so wird 

F=2b*= 59040 
also die Breite derselben • 

b = y — - — = 171,8 ^^^ 172 Wim 

und ihre Länge: 

i = 2 • 6 = 2 • 172 = 844 mm. 



IV. Die Schubfestigkeit und deren Anwendungen. 
§ 20. Allgemeines ttber Schubfestigkeit 

Die Tragfllhigkeit eines anf Schab beanspruchten Körpers ist 
direkt proportional dem Querschnitt desselben. 

Ist also F der gesamte Querschnitt auf den sich die ab«* 
scherende Erafb P verteilt und t die zulässige Schub-Inanspruch- 
nahme, so ist: 

P = F. t und 62. 

P = ? 53. 

Die zulässige Inanspruchnahme der Materialien auf Schub ist 
kleiner als die gegen Zug und Druck, was darin seinen Grund haben 
mag, dass bei einem auf Schub beanspruchten Körper die abscherende 
Kraft sich nicht gleichmässig über den ganzen Querschnitt verteilt, 
wie dies bei Zug- und Druckkräften der Fall, sondern die Spannungen 
in ein und demselben Querschnitt allmählich von aussen nach innen 
abnehmen. Bei den meisten in der Technik Verwendung findenden 
Metallen ist ^ = 0,8 * s. 

Bei manchen Konstruktionen, speziell Verbindungen, bei denen 
auf Abscheren beanspruchte Glieder vorkommen, verteilt sich die 
ganze zu beanspruchende Ejraft nicht nur auf einen, sondern auf 
mehrere und dann gewöhnlich gleiche Querschnitte, wonach man solche 
Teile ein- resp. mehr schnittig nennt, so dass, wenn n solcher 
Querschnitte (gleiche) vorhanden, jeder derselben eine Grösse erhält: 

F = -^. 54. 

n • k 
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Es sind hiemach z. B. die in den Figuren 24, 25 und 26 dar- 
gestellten Verbindungsbolzen wie angegeben zu bezeichnen. 

Beispiele. I. Die in Fig. 27 angedeutete Zugstangenverbiu- 
dung hat eine ruhende Belastung von 1800 kg außsunehmen; die 
flachen schmiedeeisernen Stangen haben eine Dicke von 10 mm. 

Welches sind die übrigen Dimensionen, wenn der Bolzen eben- 
falls aus Schmiedeeisen besteht und einschnittig ist? 

Berechnung? Bei ruhender Belastung, eine 5fache Sicherheit 

angenommen, wird «' = — = 8 somit der Querschnitt der Stangen 

P 1800 
F — , -^ —— ^ 225 qmm 
5 8 



also 

F 225 



= 22,5 mm 



d 10 

Für den Bolzen ist / = 0,8 • « = 0,8 • 8 = 6,4 also 

d^n 1800 ^^, ^^ 
— — = -r-r = 281,25 qmm 
4 0,4 

und hieraus 

d t^^^ 19 mm 

und weiter 

d^ =b + d = 22,5 4- 19 — 41,5 mm. 

J[. Die vertikale schmiedeeiserne Zugstange Fig. 28, von 12 myn 
Dicke hat eine Kraft von 12000^ au&unehmen, wieviel Niete von 
22 mm Durchmesser sind zur Befestigung derselben erforderlich und 
welche Breite h erhält dieselbe bei 5facher Sicherheit? 

Berechnung. Bei 5-facher Sicherheit ist für Schmiedeeisen 

40 
»' = — ==8 und t a= 0,8 • 8 = 6,4, somit der erforderliche Scher- 
5 

querschnitt der einschnittigen Niete 

12000 ,o^^ 

—_ = 1875 qmm 

6,4 
da ein Niet von 22 mm Durchmesser einen Querschnitt von 380 qmm 
hat, so sind, um obige Fläche zu erhalten 

-— — - — 4,9 »^^^ 5 

880 

Niete erforderlich. 



— 55 



Der nntzbare Querschnitt der Zugstange beträgt 

12000 
- — = 1500 qnim 

o 

somit mit Bücksicht auf die Verschwilchung des Querschnittes durch 
die unteren beiden Niete 

(6 — 2 • 22) • 12 ::^ 1500 



und hieraus 



1500 
b = -— - + 2 • 22 = 169 mm 



Anmerkung. Wenngleich die in Fig. 28 angegebene Niet- 
anordnung die gehrftuchüchere, so Iftsst sich doch in manchen F&Uen 
durch die Anordnung Fig. 29 eine Materialersparnis erreichen — denn 
für die letztere Anordnung kommt för die schwächste Stelle der 
Zugstange, d. i. in der zweiten Nietreihe, auch das unterste Niet zum 
Tragen und ist somit für diese Stelle 

(fc — 2 • 22) • 12 • 8 + 380 • 6,4 = 12000 
also 

12000 — 380- 6,4 . ^ ^^ ,,„„ 

b = — — + 2 • 22 == 148,7 wm 

12 ' o 

Für den Querschnitt durch den unteren Bolzen ist 

(b — 22) • 12 • 8 :r= 12000, also 

12000 . ^^ 

' "" 12 • 8 "^ ^^ "" ^^^ '"'^ 

welch letztres Mass, als das grössere, beizubehalten wftre, jedoch, 

gegenüber dem in vorstehender Aufgabe gefundenen, immer noch einen 

(Sewinn von 22 mm in der Breite erglebt. 

in« Welche Dimensionen erhält die in Fig. 80 dargestellte 
Verbindung bei einem Durchmesser der Zugstange von 50 mm, wenn 
alle Glieder aus Schmiedeeisen bestehen? 

Berechnung. Der Querschnitt der Zugstange, aus dem sich 
die übrigen Dimensionen berechnen, beträgt 1963,5 qmtn. 

Hiemach muss der Querschnitt des Verbindungsbolzens, da letzterer 
zweischnittig ist und sich die zulässigen Inanspruchnahmen gegen 
Zug und Abscheren verhalten wie 1 : 0,8, betragen 

1963,5 ^^^„c. 
-2 öls - ^'^^'^ '^'«''^ 
wonach der Durchmesser desselben ca. d ^- 39,5 «/>^ 40 mm sein muss. 
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Da weiter der Bolzen durch die Zugstange auch auf Druck be- 
ansprucht wird, also hiergegen eine Fläche gleich dem Stangenqaer- 
schnitt bieten muss, ist die nötige L&nge des Bolzens 

1968,5 
a = — 7—^ — =r 49,1 -•^ 50 mm 
40 

wonach die Verbindungsbleche, wenigstens an der Lochstelle eine 

St&rke von J = 25 mm haben müssten. Ferner berechnet sich noch 

der Durchmesser des Bolzenauges aus 

(6 _ d) a = (fc — 40) • 50 -= 1963,5 zu 

1968,5 . ,^ 
b = — — ^ 1- 40 = 79,3 ^^ 80 mm 

und muss schliesslich noch jedes der 3 verwendeten zweischnittigen 

Niete einen Querschnitt von 

1968,5 

— ^ = 827,8 

und hiernach einen Durchmesser gleich 20,4 <y^>^ 21 mm haben« 

Anmerkung. Bei diesem, sowie auch beim folgenden Beispiele 
und in Ähnlichen Fällen kann es vorkommen, dass die Bolzen nicht auf 
Abscheren, sondern, -sobald dieselben eine gewisse Länge überschreiten, 
auf Biegung beansprucht werden, und ist in dieser Hinsicht die 
Rechnung stets zu kontrollieren (s. Biegungsfestigkeit). 

IV. Es sind die Dimensionen der in Fig. 31' angegebenen 
Laschenkette für eine Zukraft von 80000 kg zu bestimmen. 

Die Kette soll 4 Laschen erhalten, wovon eine als Beserve- 
lasche dient, fiir eine Sfache Sicherheit berechnet werden und Laschen 
und Bolzen aus Schmiedeeisen bestehen. 

Berechnung. Mit Bücksicht auf die Beservelasche ist die 
Zugkraft also von 8 Laschen aufzunehmen und diö Bolzen als sechs- 
schnittig anzusehen. 

Bei dem angegebenen Sicherheitsgrad ist 

40 
s = -. ^. 5 imd / =^ 0,8 . 5=4 

o 

Es ist somit der Bolzenquerschnitt 

30000 ,^^^ 
— — .- = 1250 qmm 
0-4 

woraus 

S = 80,9 ..^ 40 mm 
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Der Querschnitt jeder Lasche betr&gt 

30000 

— — - = 2000 qmm 
o • 5 

somit^ wenn man die Stärke der Laschen annimmt za d^ = 20 mmy 

2000 
die Breite derselben h -.^ =100 mm betragen moss. 

Das Auge erhalt einen Durchmesser 

a = 100 + 40 = 140 mm 

Die Dmckinansprachnahme des Bolzen beträgt per 1 qmm 

30000 
- — ^rr — TT- = 12,5 leg 
3 • 20 • 40 ^ 

Sollen die Glieder mit 5 Laschen dieselbe Stärke besitzen wie die 

übrigen, so braachten sie nur eine Dicke besitzen 

4 
(L = — • 20 = 16 mm 
^ 5 

Wäre die Bedingong ausgesprochen, dass die Druckinanspruch- 
nahme der Bolzen nicht grösser sein soll als die Beanspruchung der 
Laschen auf Zug ohne dass letztere an den Augen verstärkt werden, 
so könnte dies erreicht werden, indem man den Bolzendurchmesser 
sowie die Zahl der Laschen vergrössert, wobei dann natürlich die 
Breite derselben verringert werden kann. 

y. Es sind die Verhältnisse der in Fig. 32 angegebenen Keil- 
verbindung einer Fundamentschraube von 50 mm Bolzendurch- 
messer zu bestimmen. 

Bolzen und Keil bestehen aus Schmiedeisen, die ünterlagsplatte 
aus Ousseisen und sei das Fundament aus gutem Ziegelsteinmauer- 
werk angeführt. 

Berechnung. Da der Keil einerseits im Bolzen eine Druck- 
flftche gleich dem Bolzenquerschnitt finden, und andererseits nach 
Wegnahme des Eeilloches der übrigbleibende Querschnitt des unteren 
Bolzenendes gleich dem eigentlichen Bolzenquerschnitt sein muss, so 
haben die Gleichungen statt 

TT- CP 

a ' d^ «=^ - und 
4 

d-*7r , n - d^ 
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also durch Addition beider Gleichungen 

^— = 2-- oder 
4 4 

d^=d 12 = 1,414 . d 55. 

Im vorliegenden Fall ist also 

d^ = 1,414 • 50 =- 70,7 .^ 70 mm 

und, da 

TT - d« n ' 50*^ 
— -— = ^- = 1963,5 
4 4 

1963,5 ^^^, 
a=.— — = 28,05 •>^ 28 mm 
70 

Da weiter der Keil zweischnittig ist, muss sein 

_ <P yr _ 1963,5 

^ ' ~ 4 . 2 . 0,8 "~ 2 T^,8 

somit 

. 1963,5 .^ 

h = «r» — li — ptt; = 44 mm 
28 • 2 - 0,8 

Damit femer der Keil auch gegen die ünterlagsplatte die genügende 

Druckfläche findet, muss sein: 

i > 2 . rfj > 2 • 70 > 140 *^ 160 mm 

Weiter ist erforderlich, damit das unter dem Keil befindliche Bolzen- 
stück nicht herausgeschert wird: 

d^ ' hl = a ' h 
also 

, a. Ä 28-44 ,^^ ,^ 

Äj = -—z — = — — - — = 17,0 «•-v^ lo mm 

Nehmen wir die ünterlagsplatte kreisrund an, so muss, da die zu- 
lässige Inanspruchnahme zwischen Eisen und Mauerwerk sich rer- 
halten wie 

0,1 : 7, 

4 ~ 0,1 ' 4 

oder 

n =^d}/7Ö = 8,37 . d 
somit 

D > 8,37 . 50 > 418,5 ,^ 420 mm 

In der Praxis wird häufig die Forderung vernachlässigt, dass der 
Keil auch die nötige Druckfläche besitzen soll und begnügt sich mit 
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der genügenden Schabfestigkeit, was vielfach auch ausreichend. Die 
Keile werden dann schmäler und höher. 

Weiteres hierüber siehe § 22. 

VI. Die in Fig. 33 dargestellte Zugstangenverbindung hat eine 
ruhende Zagkraft von 8500 leg aaszahalten; welche Dimensionen sind 
der Konstraktion bei 7 leg zulässiger Zaginansprachnahme zu geben? 

Berechnung. Der erforderliche Stangenquerschnitt beträgt 

8500 

— — — 1214,3 qmm 

-woraus der Stangendui*chmesser 

d = 89,3 •^ 40 mm 
Nimmt man die Breite des Schlosses zu 55 mm an, so ist die nötige 
Höhe des Keiles 

1214,3 



55 



= 22,1 •^ 22 mm 



Femer ist: 



also 



und 



1214,3 1214,3 
= =- — — — - ^•v^ 22 mm, 

a 55 



/•= 3 . 22 1^ 66 mm 



_ 1214,3 1214,3 __ 



YII. Für eine Schraubenwinde (Fig. 34), deren Maximaltrag- 
fllhigkeit 5000 kg betragen soll, sind die Schrauben-, Mutter- und 
Gestelldimensionen zu bestimmen. Die Schraube bestehe aus Schmiede- 
eisen, Mutter und Oestell aus Gusseisen. Die Schraube habe flaches 
Gewinde, und sei eine Beanspruchung auf Zerknicken nicht zu be- 
fürchten. 

Berechnung. Rechnen wir mit fünffacher Sicherheit, so be- 
trägt, unter Berücksichtigung der wechselnden Belastung, die zu- 
lässige Druckinanspruchnahme für Schmiedeeisen 

2 40 

somit der Kemquerschnitt der Schraubenspindel 

%l = 988.1 „nn. 
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dem ein Kemdnrchmesser entspricht von 

rf, =^ 34,6 ..^ 85 mm 

Die Grewindedimensionen sind empirische Dimensionen und nimmt 
man gewöhnlich die Oangtiefe 

(L 85 

^ = ' =^ -^ .^-^ 4 mm 

o o 

wonach der äussere Durchmesser sich herechnet zu: 

(i = 85 + 2 . 8 — 43 mm 
Bei Berechnung der Mutterhöhe genügt es nicht allein, die Scher- 
festigkeit des Muttergewindes zu herücksichtigen, sondern darf hier, 
ähnlich wie hei Spurzapfen, der Bewegung wegen, der Mächendruck 
eine gewisse Grösse nicht üherschreiten. Da dieser Flächendruck 
kleiner als die Scherfestigkeit, so ist die Berechnung nach ersterem 
durchzufuhren. 

Die Druckfläche eines Gewindeganges beträgt, da der mittlere 
Durchmesser des Gewindes 

85 + 48 

Z: — = 39 mm 

und die Gewindetiefe 4 mm, 

TT . 39 . 4 — 490 qmm 

Nach § 17 kann man den Flächendruck k = 0,7 kg für Guss- 
eisen nehmen und erhält eine erforderliche Druekfläche 

5000 ^,,^ 
-— — =- 7143 qmm 
0,7 ^ 

sodass zur Erzielung dieser Fläche 

419 - ^*'^ 
Gewindegänge nötig. 

Da weiter die Entfernung zweier Gewindegänge voneinander 
gleich der doppelten Gangtiefe, also 8 mm ist, so folgt die Mutterhöhe 

Ä = 8 • 14,5 = 116 ^^ 120 mm 

Die gleiche Druckfläche, wie oben bestimmt, muss die Mutter auch 
auf dem Gestell finden und ist somit nach den Bezeichnungen jin 
Fig. 34 

- {d^^ — d») — ^' (^'^ — 43^) ^ 7143 
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«md hieraus 



'.=V 



7143- 4 

+ 43* = 104,6 ^ 106 mm 



3,14 

Berechnen wir femer das Gestell fELr eine zehnfache Sicherheit, so ist 
wieder mit Bticksicht anf den Wechsel in der Belastung die zu- 
lässige Druckinanspruchnahme (für Gusseisen) 

2 75 ^ 
8 = — • — = 5 
8 10 

Die Druckfläche der Gestellsäule also 

5000 

.-= 1000 qmm 



5 
betragen muss. 

Nehmen wir den kleinsten äusseren Durchmesser der Säule gleich 
dem Mutterdurchmesser, also gleich 105 mm' und hezeichnen denn 
inneren Durchmesser mit d^, so ist 

J (105' — d^^ = 1000 

also 

l/TTTI 4^ 1000 ^^„ 

wonach die Wandstärke nur 1,3 mm betragen würde, was praktisch 
nicht durchführbar, weshalb man nehmen würde ca. 

rf =z 10 mm- 



Anwendungen. 
§ 21. Berechnung der Nietverbindungen. 

A. Die einschnittigen Niete, 
a) Die einreihige Nietnaht. 

Jedem Niet einer einfachen Nietnaht (Fig. 35) entspricht ein 
Blechstreifen ^ B CD von der Breite / , der Nietteilung. Betrachtet 
man einen solchen Streifen, so kann ein Zerstören stattfinden da- 
durch, dass: 

1. das Niet abgeschert wird, 

2. das Blech neben dem Niet abreisst, 
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3. das Blech vor dem Niet ausreisst) 

4. das Blech in einer Breite gleich dem Nietdorchmesser vor 
dem Niet herausgeschoben wird und 

5. das Niet resp. das Blech im Nietloch zerdrückt wird. 
Letztere Bedingong, sowie ebenfalls die Herstellung des Schliess- 

kopfes durch Stauchen, verlangt, dass der Nietdurchmesser in einem 
gewissen Verhältnis zur Blechstärke stehe, welches Verhältnis nur 
der Praxis entnommen werden kann, und findet sich für feste 
Nietungen 

d = 6,8 V3 56- 

Was weiter die übrigen Dimensionen der Verbindung anlangt, 
so wird man offenbar am rationellsten konstruieren, wenn die oben 
angeführten Momente 1 bis 4 gleichmässig berücksichtigt werden, 
d. h., wenn die Festigkeit der Verbindung gegen die unter 1 bis 4 
angegebenen ZerstÖnmgsarten ein und dieselbe ist. Mit Bezug hier- 
auf ist jedoch zu bemerken, dass die Dimension „a" nach 4 be- 
rechnet kleiner ausfällt, als nach 3, weshalb die Angabe 4 unberück- 
sichtigt gelassen werden kann. 

Weiter ist zu beachten, dass das Nieteisen von wesentlich besserer 
Qualität ist, als das Blech und sind daher auch die zulässigen In- 
anspruchnahmen beider Materialien verschieden einzuführen. Nach 
ünwin ist das Verhältnis zwischen der Scherfestigkeit Sg des Niet- 
eisens und der Festigkeit s, der Bleche 

- = 1,8 57. 

Die Gleichgewichtsbedingung mit Bezug auf 1 und 2 lautet: 

!^.ss = {t — d)' (f.«, 58. 



setzt man hierin 

und 
so wird 



8s = 1,3 • «I 



a 



1,8 • n ' d^ 



4 ^ ' a 

oder abgerundet, wenn man setzt 
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und 


hieraus die 


Nietteilaog 











d 



t = d (1 -I- a) 59. 

Um weiter die Kraft za finden, die bestrebt ist, nach 3 daa 
Blech vor dem Niet aufzureissen, kann man sich vorstellen, dass das 
Niet im Nietloch keilartig wirkt und sich dabei die das Niet be- 
lastende Kraft P (s. Fig. 36) in zwei rechtwinklig zueinander stehende 
Komponenten P^, P^ zerlegt; diese zerlegen sich dann ihrerseits wie- 
per in zwei Komponenten, eine in Richtung der Kraft P, die andere 
senkrecht zu derselben, welche beide die Grösse haben 

P, = 0,6 . P 
wie aus Fig. 36 direkt ersichtlich. 

Die beiden Komponenten Pg, welche in die Richtung von P 
fallen und zusammen gleich F sind, sind bestrebt das Blech neben 
dem Niet auszureissen, wonach sich, wie oben, die Nietteilung be- 
stimmt. Die zweiten, senkrecht zu den ersten stehenden Komponen- 
ten Pg sind dagegen bestrebt das Blech, wie angedeutet, vor dem 
Niet auszureissen, und, da F^ = 0,5 P, so folgt weiter auch: 

a = 0,5 . t 
oder 

a = 0,5 . d (1 + a) 60. 

Setzt man hierin im Mittel a = 2, so wird 

a ^ 1,5 - d 61. 

welch letzteres Verhältnis in der Praxis fast allgemein gebräuchlich, 
wenigstens ftlr dickere Bleche; fär dünnere Bleche (bis zu 8 mm) 
findet man a wohl etwas grösser und da fär diese a I> 2, so er- 
hält man auch aus Olchg. 60, a >> 1,5 • d, weshalb man fär dünnere 
Bleche Olchg. 60 anwenden kann. 

Das Festigkeitsverhältnis zwischen dem gelochten und dem 
vollen Blech beträgt, wie ohne Weiteres zu erkennen 

8etzt man hierin oben gefundenen Wert fär t ein, so wird 

_ d {\ + u) — d _ 1_4- « — 1 _ _« 
^ d{\ + a) ~ ~~1 "+^~ "" r+ o" 
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oder 



ß = 



1 + 



63. 



Nach den Geichnngen 59, 60, 61 und 68 berechnet sich non f&r 
die einfache Üeberblattongs- und Laschennietong folgende Tabelle 



d 


d 


t 


a 


ß 


Überblattnng 
n = 2 .a 


5 


U 


58 


27 


0,73 


54 


6 


15 


58 


27 


0,71 


54 


7 


17 


58 


29 


0,71 


58 


8 


18 


58 


. 29 


0,69 


58 


9 


19 


59 


30 


0,68 


60 


10 


20 


60 


80 


0,67 


60 


11 


21 


61 


80 


0,66 


60 


12 


22 


62 


81 


0,65 


62 


18 


28 


64 


32 


0,64 


64 


14 


24 


65 


83 


0,68 


66 


15 


24 


62 


82 


0,62 


64 


16 


25 


64 


82 


0,61 


64 


17 


26 


66 


83 


0,60 


66 


18 


27 


68 


84 


0,60 


68 


19 


27 


65 


88 


0,59 


66 


20 


28 


67 


84 


0,58 


68 



b. zweireihige Nietnaht. 

Bei dieser Nietnaht kann man sich die ganze Verbindung in 
fitreifen j4 B C D (%. Fig. 37) von der Breite der Nietteilung t zer- 
legt denken, zu welchen Streifen stets zwei Niete gehören. Wieder 
unter der Voraussetzung, dass die Festigkeit der Niete 1,3 mal so 
gross als die des Bleches, erh&lt man wie bei der einfachen Nietver- 
bindung: 

2 . TT • d* • 1,3 



=={t — d)6 



•oder wieder 



d = a • d 



1 
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eingesetzt uiid abgemadet 



1,3. n 



wird 



2' d^ — it — d) 
a 



also 

t = d(l + 2a) 64. 

Zn diesem Wert gelangt man auch, wenn man sich die doppelte 
Nietnaht wie folgt aus der einfachen entstanden denkt: 

In einer einfachen Nietnaht mit den aufeinander folgenden Nieten 

I, n, m, IV, V und der Teüung t^=d{\ + a), denke 

man sich die Niete II, IV .... entsprechend aus der ursprünglichen 
Nietreihe herausgeschoben und dann die Niete I, III ... . jedesmal 
um den Nietdurchmesser d zusammengerückt, dann erhält man offen- 
bar die Teilung der so entstandenen doppelten Nietnaht zu 

f = 2 • ^0 — ^ 
hierin obigen Wert für i^ eingesetzt giebt 

t =[2 {d — a) — d 



oder 



und hieraus wie oben 



i = rf (2 + 2 a — 1) 



t = d{\ + 2 a) 

Um die Teilung t^ zwischen zwei schr&ggestellten Nieten zu 
finden hat man nur zu berücksichtigen, dass die Breite des zwischen 
je zwei solchen Nieten bleibenden vollen Bleches nur halb so gross 
zu sein braucht, als diejenige zwischen zwei geradgestellten. 

Da letztere Breite i — ti = 2a(2ist, so muss erstere sein 

\{t — d)^ad 

und somit die Teilung i^ 

tj = a . d + d = d (1 + a) 65. 

d. h. ebensogross als die Teilung der einfachen Nietnaht. 

Die normale Entfernung i^ der beiden Nietreihen von einander 
beträgt 



<> 



]A,.-i' 



B • bb «T , VMtigkdtilehre. 
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hierin die oben gefundenen Werte eingesetzt giebt: 

t, = d |/ (1 + «)« — i (1 + 2 a)« 

Dnrcli AnflÖsen der Klammem erhält man hierans: 

t, = d VÖ776"+T 66. 

Die Stärke der Niete, sowie die Entfemmig a derselben vom 
Blecbrand bleiben dieselben wie bei der einfiftchen Nietnaht. 

Das Festigkeitverhältnis der doppelten Nietnaht znm yoUen 
Bleoh beträgt wieder 

^»'-^ 

^ t 

hierin den Wert von t eingesetzt giebt: 

d(l+2a) — d _ l+2a — l_ 2 a 
^ ^ d{\ + 2a) ~ l + 2a~"~ 1 + 2 a ^ ^^ 

OL 

B. Die zweischnittigen Niete. 

a) Die einreihige Nietnaht. 

Denkt man sich die Verbindung wieder in Streifen senkrecht 
zur Nietnaht und von der Breite t der Nietteilung zerschnitten, so 
kommt auf jeden Streifen und für jede Seite ein Niet. Da jedoch 
die Niete zweischnittig, so gilt auch hier wieder, wie bei der doppelten 
einschnittigen Nietnaht die Qleichung 

2 . TT - cP . 1,3 . 

and somit auch für die Nietteilang die Gleichong: 

t = d (1 + 2.) 68. 

Da sich weiter auch hier, wie oben bei der einlachen, ein- 
schnittigen Nietnaht, nachweisen lässt, dass das Blech vor dem Niet 
von der halben das Niet beanspruchenden Kraft auseinander gezogen 
wird, so muss sein: 

a = — • < oder 

a = 0,6 . d (1 + 2a) 69 

Femer müsste, für die Laschen gleiches Material wie bei den 
Blechen vorausgesetzt, die Laschendicke d^ =^ 0,5 d betragen, da 
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jedoch (was allerdings weniger ratsam) fOr Lasohen vielfach be- 
sonderes, langg^walztes Eisen benutzt wird, was senkrecht zur Walzen- 
richtong geringere Festigkeit besitzt, nimmt man 

8, = 0,7 . 8 70. 

Wegen der gleichen Nietteilnng bei der zweireihigen einschnit- 
tigen und der einreihigen zweischnittigen Nietnaht ist bei beiden 
auch das Festigkeitsverhältnis zwischen dem gelochten und dem vollen 
Blech dasselbe. 

b) Die zweireihige Nietnaht. 

Bei der Teilung dieser Verbindung senkrecht zur Nietnaht in 
Streifen von der Breite der Nietteilung i kommen auf jeden Streifen 
zu jeder Seite des Stosses zwei Niete mit vier Scherquerschnitten, 
so dass, unter denselben Voraussetzungen wie oben, die gleiche 
Festigkeit zwischen Niete und Blech sich ausdrückt durch 

4 . TT • <? . 1,8 



= {t — d)i 



hierin wieder eingesetzt 



d =rr: a * i und — r-^ "^^ ^ > erhftlt man : 

4 

1 

4 - d ^= — {i — i) und hieraus 

t = d(l + 4«) 71. 

Die Teilung zwischen den schrftggestellten Nieten erhält man 
auf demselben Wege wie bei der doppelten, einschnittigen Naht an- 
gegeben zu: 

ti = d(l + 2a) 72. 

also ebenso gross als die Teilung der einfachen Naht. 

Der Wert von a bleibt wieder derselbe wie bei der einfachen 
Naht 

Die Entfernung i^ beider Nietreihen von einander beträgt: 

hierin obengefundene Werte eingesetzt giebt: 

<, = d . J/ (1 + 2 a)« — i (1 + 4 «)« 
und hieraus durch Auflösen der Klammem 

t, = d Vö,764^a~i 73. 

6» 
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Das FestigkeitSTerhftltDis beträgt wieder 

t — d 

oder den Wert von i eingesetzt: 

rf (1 + 4 g ) - rf 
^ ef (1 + 4 a) 

Dies vereinfacht giebt: 

P = — 1 74 

4 + - 



a 



C. Niete mit versenkten Köpfen. 

Niete mit versenkten Köpfen verschwftchen die Verbindung mehr 
als die anderen, weshalb, um gleiche Festigkeit za erzielen, man 
bei Anwendung solcher Niete, die Nietteilong vergrössem muss. 

Wfthlt man die Verhältnisse wie sie in Fig. 40 angegeben, so 
beträgt das Mehr der Verschwächung 

0,6 . d . 0,4 . rf = 0,24 . d^ ,^ 0,25 • d« 

Nimmt man nun im Mittel d --= 2 • i und setzt dies in letztere 
Formel ein, so erhält man jenes Mehr zu d^] d. h. um eine Fläche 
von dieser Grösse mnss der Blechqnerschnitt zwischen 2 Nieten einer 
Beihe vermehrt werden. Da nnn die Höhe der hinznzufClgenden 
Fläche gleich der Blechstärke 6, so moss auch die Breite derselben 
gleich d sein, und hieraus folgt: 

Soll bei Anwendung von versenkten Nietköpfen die 
Festigkeit der Naht gleich der der Nähte mit vorstehenden 
Köpfen sein, so ist die Nietteilung um die Blechstärko 
grösser zu nehmen als im letzteren Falle. 

Die im vorstehenden Paragraphen gefundenen Formeln sind in 
nachfolgender Tabelle zusammengestellt. 

Der hauptsächlichste Unterschied zwischen den einreihigen und 
den mehrreihigen Nietnähten liegt in der grösseren Festigkeit der 
letzteren gegenüber den ersteren. Nimmt man beispielsweise 15 mm 
starke, miteinander zu vernietende Bleche, so wäre der zugehörig» 
Nietdurchmesser 

6,3 ys~ =6,3 Vn = 24,4 •x, 24 mm 

somit _ aas __ = ^_ -a 0,625 

a d 24 ' 
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und das Festigkeitsyerhftltnis einer einreihigen, einschnittigen Nietung 

"- -TT - T+W = »•«'' 

a 

während für eine zweireihige einschnittige Naht ist 

^ = 2^ = 2 + 0,626 == °'^^ 
a 
d. h. im obigen Falle beträgt die Festigkeit der einreihigen Naht 
62^0 derjenigen des vollen Bleches, diejenige der zweireihigen Naht 
dagegen 76^^, ist also um 14^/^ stärker als erstere. Ob man also 
in einem gegebenen FcJle eine einreihige oder eine zweireihige Naht 
anwenden wird, hängt hauptsächlich von der verlangten Festigkeit 
der Naht ab. 



§ 22. Der Befestigmigkeil. 

Bei der Eeilverbindung Fig. 41 hat die wiirkende Kraft das 
Bestreben: 

1) Die Stange im Querschnitt — - — abzureissen. 

4 

2) Die Stange im Keilloch in einem Querschnitt — - -^ 6 - df 

4 

abzureissen. 

8) Den Keil in der Fläche 2 • 6 • ^ abzuscheren. 

4) Den Keil in der Fläche d^ • b m zerdrücken und 

5) Die Stange unter dem Keil in der Fläche 2 • d^' h^ aus- 
zuscheren. 

Die rationellste Dimensionierung wäre nun die, bei welcher die 
Verbindung nach allen fünf oben angegebenen Richtungen hin gleiche 
Festigkeit besässe. 

Das in § 20 unter V angefahrte Beispiel hat nun schon ge- 
zeigt, dass, wenn diese Rechnung unter gleicher Berücksichtigung 
des Pimktßs 4 durchgeführt wird, mau im Allgemeinen zu Dimensionen 
gelangt, welche mit den praktischen Ausführungen nicht genügend 
übereinstimmen. Berücksichtigt man nun, dass ein schwaches Ein- 
drücken des Keiles auf die Scherfestigkeit von nur verschwindendem 
Einfluss ist, so braucht man Punkt 4 nicht in dem Masse zu be- 
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rocksicbtigeh wie die übrigen Pnttlcte, besonders wenn der Eeil nie, 

oder docb nur ausnahm weise gelöst wird. 

Es ist biemacb praktisch znl&ssig die Inanspracbnahme des 

Keiles bis zur Elasticitfttsgrenze zu treiben oder docb den Sicher- 

beitsgrad gegen diese Beanspruchung nur ^/^ so gross zu nehmen 

als gegen die übrigen. 

Bemerkt muss hier werden, dass das Letztgesagte nicht ffibr 
Keile gilt deren alleiniger oder doch teilweiser Zweck eine Be- 
wegungsübertragung ist, wie dies z. B. bei den meisten Keilen der 
FlüffelstangenkOpfe der Fall (s. §. 28); denn ein Eindrücken des 
Keiles, wie es oben bei den einfachen Verbindungskeilen als zulässig 
erachtet, würde jener Bewegungsübertragung zum mindesten hinder- 
lich sein. 

Setzt man für Stange und Keil gleiches Material voraus und 
nimmt allgemein die zxd&ssige Schubinspruchnahme gleich der 0,8- 
fachen Inanspruchnahme auf Zug, so erh&lt man, mit Berücksich- 
tigung des über 4 Gesagten, folgende Gleichungen: 



:) -•^' 


rfj • i 


n d^ 
4 




2) 0,8 . 2 • 6 • 


A — 


ji-d^ 
4 




8) i, • * — - 


.d* 
8 






4) 0,8 • 2 • d, 


.Aj = 


nd' 

4 




Auf) Olohg. 8 


folgt 


^ 8. * 




Dies in Olohg. 


1 eingesetzt giebt 






n». 


d* ni^ n 


• i» 




256 


. i* 8 ~ 


4 


hiersDB bestimmt sich: 








b»l 


/«'•'** also 
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b = 0,S2 • d 75. 

Setzt man diesen Wert in Glchg. 1 ein, so wird 
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</, ^ ^ * — d} hieraus 

n 

. _. 2 ■ 0.82 d + 1/ 0,32'-^ ■ 2«(i^ ~~^~ 

Diese Gleichung giebt die beiden Lösungen 

d^ = 1,22 . d und dj = — 0,816 • rf 
woTOn nur zu gebrauchen 

d| = 1,22 • d 76. 

Setzt man weiter den Wert von b in die zweite Gleiohung ein, 
so wird: 

TT- d^ 

0,8 . 2 . 0,32 ' h' d= - und hieraus 

4 

n ' d _ 

also 



0,8 . 2 . 0,32 . 4 
h = 1,6 . d 77. 

Schliesslich noch den Wert von d, in die vierte Gleichung ein- 
gesetzt giebt: 

nd^ 
0,8 . 2 . 1,22 ^. Ä- = - - also 

4 

Äi = d somit 

' 4. 0,8. 2. 1,22 

h, = 0,408 . d 78. 

Da jedoch in den Ecken des Eeilloches leicht kleine Bisse ent- 
stehen, welche die Festigkeit sehr vermindern macht man 

hi>d 79- 

Nimmt man den Keil aus Gussstahl und belftsst die Stange aus 

5 

Schmiedeeisen, so ist, da die Festigkeit des Gussstahles ca. - der 

o 

des Schmiedeeisens ist, die Höhe des Keiles, wenn man die übrigen 
Dimensionen wie oben berechnet beibehält, 

Ä = f . 1,5 . (/ = 0,9 . rf 80. 

5 

Soll der Keil eine Spannungsvevbindung erzeugen (s. § 5), so 
kann man bei schmiedeeisernen Keilen die nötige Querschnittsver- 
mehrung am besten durch Verbreiterung des Keiles erzielen und er- 
hält in diesem Falle (schmiedeeiserne Keile vorausgesetzt) 

d = ?i^ d = 0,4 . d 81. 
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und mnss dann weiter werden 

d^=lfi9'd 82. 

Bei Stahlkeilen behält man alle übrigen Dimensionen bei und 
vergrGssert nur die Höhe, macht also 

Ä =-^^. (f= 1,13- d 83. 

Bei solchen Spannimgs - Keilverbindongen kommen häufig An- 
sätze vor wie sie Fig. 42 zeigt. Solche Ansätze müssen einmal 
eine genügende Druck-, andererseits eine genügende Anhaftungsfläche 
gegen Abscheren besitzen. 

Der ersteren Anforderung entspricht 

[(d+2.e)^-^*]^ = -^^^'g hieraus 
4 c« + 4 6 d = 1,25 d^ also 



d , i/rf« 1^25 rf^ 



e = — . + r --- + — ■: — woraus sich berechnet 
2—^4 4 



e = 0,25 • d 84. 

Die zweite Bedingung ibrdert 

n d^ 
0,8 ' n d ' a = — - — — — und hieraus 

4-0,8 

a r= 0,89 • d 85. 

Ist die Stange, welche die Keilverbindung enthält, nicht einfach 
auf Zug oder Druck beansprucht, sondern auf Zerknicken, wie z. B. 
die meisten Kolbenstangen, so genügt es, in den in diesem Para^ 
graphen entwickelten Formeln, nicht -den wirklichen Stangenquerschnitt 
einzusetzen, sondern denjenigen, welcher die einfache Zug- resp. 
Druckbeanspruchung erfordern würde. Weiteres über Keile siehe 
% 38. 

§ 23. Berechnung der Flügels tangenkSpfe. 

Die an einem Flügelstangenkopfe vorkommenden Teile sind ge- 
wöhnlich nur auf Zug, Druck und Abscheren beanspiiicht, so dass 
sich ihre Querschnittsdimensionen aus denjenigen des Schaftquer- 
Schnittes bestimmen. Letzterer ist im Allgemeinen kreisrund, also 
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Wenn es nun theoretisch auch richtig, die Querschnittsdimen- 
sionen der anderen Teile auf diesen Wert F zu beziehen, so dürfte 
es aas praktischen Bücksichten doch ratsam erscheinen, die Dimen- 
sionen etwas stärker zu nehmen, da besonders dnrch das Anziehen 
der Keile etc. noch weitere Spannungen in den Teilen des Kopfes 
entstehen. Mit Bücksicht hierauf sei im Folgenden gerechnet mit: 

Ein Zerstören des in Fig. 48 dargestellten Kopfes kann nun auf 
folgende Arten erfolgen: 

1) Der Bügel reisst im Querschnitt 2 ' a- h ab. 

2) Der Bügel reisst im Querschnitt 2 Q> — c) /* ab, 

8) Der Bügel reisst hinter dem Keil im Querschnitt ^ ' f' g ans. 

4) Der Keil wird im Querschnitt 2 ' * c abgeschert. 

5) Der Keil wird in der Flache {h + 2h)c zerdrückt 

NB. Ein geringes Eindrücken der Nasenkeile oder Bei- 
lagen im Kopf oder Bügel ist von keiner Bedeutung. 

6) Der Kopf reisst im Querschnitt (p — e) h ab und 

7) Der Kopf reisst im Querschnitt 2 i' h aus. 
Die Bedingung 1) fordert zun&chst 

2 • a • 6 = d* also 

Der Wert von 6, welcher auch noch in weiteren Formeln vorkommt^ 
wird mehr oder weniger durch die Konstruktion, resp. die Zapfen- 
dimensionen bestinmit, und kann Ar gewöhnlich als gegeben an- 
genommen werden. 

Oiebt man dem Keil eine Breite 

c =: 0,2 • b Ms 0,8 • b gg. 

wie dies in der Praxis gebräuchlich, so erhält derselbe, bei An- 
wendung Yon Beilagen, stets eine genügende Druckfiäche und be- 
rechnet sich also sein Querschnitt aus 

2 • 0,8 • c • e = <r* also die Keübreite 

Die Bedingung 2) fördert weiter: 

2{h — c)f=i^ somit 
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Es rnuss jedoch weiter der Bügel an dieser Stelle so hoch sein, 
dass die Eeilbeilage nicht za sehr aof Druck beanspracht wird. 

Gestattet man auch hier, wie in § 22 angegeben, eine nur — so 

grosse Sicherheit als diejenige, f&r welche die übrigen Teile berechnet 
und setzt Beilage und Bügel als aus demselben Material bestehend 
voraus, so muss sein 



2'fc=-^ und hieraus 

f=i— 8». 

4 • 

Der sich aus den Oleichxmgen 88 und 89 ergebende grössere 
Wert ist zu benutzen. Aus demselben letztangegebenen Qrunde muss 
auch sein 

' = .-f. ••• 

Im allgemeinen wird h jedoch durch die Zapfen- und Schalen- 
dimensionen bestimmt, so dass der Wert aus Olchg. 90 ein Minimal- 
wert ist (siehe weiter Olchg. 92). 

Mit Bezug auf Bedingung 3 ist weiter 

0,8 • 4 •/'•^ = d* also 

g- ^ Ol 

Femer verlangt Bedingung 6 

(b — c) Ä = i>» 

woraus für ^ ein weiterer Minimalwert folgt von der Grösse 

h = s^ = 2-f 92- 

D — C 

Schliesslich ist noch nach Bedingung 7 

0,8 • 2 » • Ä = rf« also 

* = i;6Th •5- 

Bei der Eopfkonstruktion Fig. 44 muss, aus den in § 22 an- 
gegebenen Gründen, der Keil auf Druck mit demselben Sicherheits- 
&ktor berechnet werden, mit dem die übrigen Teile berechnet worden. 
Nehmen wir also den Keil von Stahl, die Stange von Schmiedeeisen 

5 
an, so muss, da die Druckfestigkeit des Stahls ca. — mal so gross 

o 

als die des Schmiedeeisens ist, sein: 
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- c • Ä = <f * also 



Weiter moss bei diesen Köpfen noch sein: 

0,8 • 2 i • A = d* 
somit 

Nach Aasföhrungen der Praxis (s. Bebber und Pohlhausen, 
Maschinenelemente) wird jeder einzelne der fraglichen Querschnitte 
in Kopf, Kappe und Keil für Dampfmaschinen mit 

Zylinderdurchmesser <I 350 mm gleich 0,4 



> 350 „ „ 0,33 



4 



worin J der Durchmesser der Flügelstange in der Mitte bedeutet 

Durchschnittlich ist nun 6 '-=^ 0,75 J ^ setzt man dies oben 

ein und nimmt als mittleren Koeffizienten zwischen 0,4 und 0,33 

^ «r ^0,4 + 0,33 ^„^, . , . , ^ . , . 

den Wert = 0,365, so ergiebt sich rar jeden der ge- 

nannten Querschnitte 

0.366 • 3.14 i« _ ^. ^^g^^ ^, 



4 • 0,75^ 

Oben berechneten Formeln liegt nach Glchg. 85 fär je zwei 
zusammengehörige Querschnitte die Grösse d*, für jeden einzelnen 
also 0,5 * 6^ zu Grunde, so dass man also mit Hilfe der gefundenen 
Formeln sehr annfthemd zu denselben Resultaten gelangt, welche die 
oben angeführten, praktischen Ausführungen entnommenen Werte 
ergeben. 

§ 24. Werkzengwiderstand bei DarchstSssen. 

Ist d der Durchmesser des zu stossenden Loches, sowie 6 die 
Stärke des Stückes (Blechstärke), so ist der bei der Bildung des 
Loches abzuscherende Querschnitt 

n ' d ' d, 
80 dass, wenn $/" die Bruchbelastung des Materials gegen Abscheren 
ist, die erforderliche Kraft zum Durchstossen die Grösse hat 
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P = n • d • 8 • 8i 



ttt 
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Nimmt man för Schmiedeeisen Si*'* = 35 nnd fär Stahl St*'* == 65 
so wird fär Schmiedeeisen 

P=110'd' d 97. 

för Stahl 

P ^ 204 • rf • J 98. 

Diese Kraft sucht nun gleichzeitig den Lochstempel zu zer- 

7C ' d^ 
drücken, so dass der Querschnitt — -r — desselben einen gewissen 

durch die Festigkeit des Stempelmaterials bestimmten Minimalwert 
nicht unterschreiten darf, woraus ersichtlich, dass es für jede Blech- 
stftrke d einen gewissen Minimal-Lochdurchmesser gibt. 

Ist nun 8a'' die Bruchbelastung des Stempelmaterials gegen 
Druck, so ist die Ejraft, welche den Stempel zerdrückt 

n ' d^ 



n» 



^= 4 

Soll also überhaupt ein Durchstossen möglich sein, so ist Be- 
dingung 

n'd' iBt" <^ i^ . Bi" oder 

4 

4 

und hieraus für die Grösse des Lochdurchmessers 

d>4.8^ 100. 

Nimmt man für Stahlstempel sä' = 100, so erh&lt man für 

Eisenbleche 

S5 
rf>4<»-j^>l,4rf lOL 



für Stahlbleche 



65 

(i > 4 • « ^^ > 2,6 • <r 102. 



§ 25. Werkzeugwiderstand bei Scheren. 



/// 



Ist E der Querschnitt des abzuschneidenden Stückes und St 
die Scherfestigkeit des Materials, so ist die zum Schneiden erforder- 
liche Kraft 
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Ht 



P= F- 8i 

In der Konstruktion der Scheren liegt es nun, dass es für jede 
Schere ein F^ax fiiiobt, also anch ein Fmaxi ^ welches die Maschine 
zn berechnen wäre. 

Wir setzen im folgenden Yoraus, dass die Schere eine Parallel- 
wehere sei, d. h. dass die Bewegung der nicht festliegenden Schneide 
immer parallel sich selber erfolge. 

Nach den in Fig. 45 angegebenen Verhältnissen ist die nötige 
Hubhöhe der Schere 

h = 3 + h' tang a 103. 

folglich die Dicke des zu schneidenden Stückes 

J = Ä — b ' tang a 104 

ond die Breite desselben 

b = 4^^ 105. 

tang a 
Weiter erh&lt man hieraus den abzuscherenden Querschnitt 

F = b • 8 = }^-^ 105a. 

tang a 

Aus dieser Gleichung ist ersichtlich, dass bei ein und derselben 
Maschine bei verschiedenen Dicken der zu schneidenden Stücke der 
möglich abzuscherende Querschnitt sehr yerschiedene Werte erhalten 
kann, dass es also auch einen Maximalquerschnitt geben muss. 

Die rechte Seite der Glchg. 104 wird nun ein Maximum für 

1 h 

3 =: -— h und 6 = 



2 2 tang a 

so dass wird 

_ h« 

Es ist somit die g^össte auf Schneiden zu verwendende Kraft 

8 "' • h* 

* Biax ~ i — T 106. 

4 • tang a 

BeispieL Welche Kraft ist nötig zum Durchschneiden schmiede- 
-eiserner Stücke von der Maximalst&rke mit einer Schere von 50 mm 
Hub und einem Scheren winkel von 12^, und welches sind die Maximal- 
.dimensionen des Werkstückes? 

Berechnung. Nehmen wir die Scherfestigkeit des Schmiede- 
woisens zu s/" = 40 kg^ so wird nach Olchg. 106 die gesuchte Kraft 
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„40-50« ,,„^«^ , 

^ = 1— i ?^ = 117625 kg 

4 • tang 12*' 

Der Maximalquerscbnitt des Arbeitsstückes beträgt nach Glchg. 105 

„ 50* 

F= -r— —- = 2940,6 gmm 

4 • tang 12** * ^ 



die Dicke desselben 



d = — = — = 25 mm 
2k u 



somit seine Breite 



F 2940,6 ,,^^ 

^ = -^ = -25—=^^^'^^^ 



§ 26. Beredinung der Spenrider. 

Da die Zähne der Sperrräder nur eine geringe Höhe h haben 
(8. Fig. 46), werden dieselben durch die auf sie einwirkende um- 
fangskraft P nur auf Abscheren beansprucht, es ist daher nach 
Olchg. 52 mit Bezug auf Fig. 46 

P = 8'h' t 
Wegen der bei der Sperrung gewöhnlich auftretenden Stoss- 
wirkung nimmt man ^ = 1; setzt man femer noch in obige Glchg. 

b = 0,6 8 107. 

ein, so ergiebt sich 

8 = 1,4 Vp 108, 

In den meisten Fällen ist P nicht direkt gegeben, sondern das 
zu sperrende Moment „il/''; ist in einem solchen Falle dann r der 
Radius des Sperrrades, so ist 

r 
femer ist bei % Zähnen im Bade 

2 TT r = ic • * also 

% ' s 



2 n 
Dies in letzteren Wert far P eingesetzt giebt: 

2n'M 

X ' 8 

führt man dies dann noch in Olchg. 108 ein, so erhält man 
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8 = 2,82l/E 10». 

An ansgefährten Winden findet man s hftnfig grosser, als sich, 
der Festigkeit allein entsprechend» ans Glchg. 108 bezw. Glchg. 109 
ergiebt. 

Für gewöhnlich ist bei Sperrrädem ^ =^ 8 bis 12, nur ausnahms- 
weise grösser als 20. 

Beispiel. Für eine Trommelwinde nach den in Fig. 47 ein- 
geschriebenen Verhältnissen ist das auf der Vorgelegewelle sitzende 
Sperrrad zu berechnen, dasselbe soll 12 Zähne erhalten. 

Berechnung. Das Lastmoment hat eine Grösse 

Ml = 1000 • 120 

50 1 

das Bädervorgelege ein Übersetzungsverhältnis = — somit ist 

das zu sperrende Moment 

M= Y ^^^^ ' ^20 

und nach Glchg. 109 die Teilung des Sperrrades 

8 8 

8= 2,82 y — --. 2,82 y _^_-^— = 27,6mm 

welches auf « = 80 mm abgerundet werde, es ist dann die Zahnbreit» 

= -— =r -— =; 15 vtm 
2 2 

und der Radius des Sperrrades 

x'8 12-80 „_. 

r = -^ —- — — — — = 57,3 mm 

2 • TT 2 • 8,14 



V. Die Biegungsfestigkeit und deren Anwendungen^ 

§ 27. IHe aUgemeine Bie^Dgsgleichang. 

In einem durch äussere Kräfte gebogenen Körper (Fig. 48) 
haben die einzelnen Fasern eine Deformation, und zwar eine Ver- 
längerung oder eine Verkürzung erlitten je nachdem sie auf der 
convezen oder concaven Seite liegen. Zwischen den verlängerten 
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und den verkürzten Fasemschichten liegt eine solche, welche ihre 
nrspTilngliche Länge beibehalten hat; diese nennt man die neutrale 
Fasernschicht oder einfach die neutrale Faser (s. ^i ^ Fig. 48). 

Diese neutrale Fasemschicht bildet in jedem Querschnitt eine 
(horizontale) gerade Linie, welche man die neutrale Aze des 
Querschnittes nennt 

Durch die Deformationen entstehen in den einzelnen Fasem- 
schichten Spannungen und zwar in den verlängerten Zugspannungen, 
in den verkürzten Druckspannungen. 

Die Deformationen nehmen von den äusseren Fasern nach der 
neutralen allmählich ab und sind in der neutralen gleich Null und 
zwar kann man annehmen, dass diese Abnahme gleichmässig erfolgt, 
dass also die Verlängerung, resp. Verkürzung einer Faser 
direkt proportional ihrem Abstand von der neutralen 
Faser ist. 

Nach den Elastizitätsgesetzen (§ 8) ist die durch eine Defor- 
mation erzeugte Spannung direkt proportional der Grösse der Defor- 
mation, es folgt somit weiter: Die in einem gebogenen Balken 
auftretenden Fasern-Spannungen (Zug- und Druckspannungen) 
sind direkt proportional den Aabständen der Fasern von 
der neutralen Faser. 

Ist also die Spannung in der äussersten Faser im Abstände e 
von der neutralen Faser A B (Fig. 49) pr. Quadrateinheit gleich 8 
und die einer solchen im Abstände a gleich S^, so ist 

S '. 8^ = e : a oder 

S,=8^ UO. 

und weiter, wenn f der Inhalt jener Fasernschicht im Abstände a ist 
die Gesamtspannung 

f'8^=8—'f 111. 

Betrachtet man nun einen beliebigen Querschnitt EF des Balkens 
im Abstände m von der Belastungsstelle P, so stellen sich für das 
Stück EFHJ die Zugspannungen im Querschnitt E F von rechts 
nach links und die Druckspannungen umgekehrt gerichtet dar und 
verlangt die Gleichgewichtsbedingung, dass die Momentensumme aller 
horizontal und aller vertikal gerichteten Kräfte in Bezug auf einen 
beliebigen Punkt gleich Null sei, sowie femer, dass die algebraische 

BebbOT, Festigktitolahre. 6 
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Smnine aller Horizontalkr&fte , sowie die aller Vertikalkrftfte gleich 
Null sei. 

Die senkrecht nach unten gerichtet hiegende Kraft erzeogt in 
jedem Querschnitt, also auch in EF eine vertikal nach oben ge- 
richtete Schubkraft T und lauten nun die oben genannten Gleich- 
gewichtsbedingnngen, wenn man für die erstere den Punkt O aU 
Moment endrehpunkt annimmt: 

P—T=o 112. 

l(^S— ' f) = o 118. 



6 



(s— • f ' aj — P' m = o 114. 

Aus Glchg. 112 folgt zunächst, dass die Schubkraft in 
jedem Querschnitt gleich der biegenden Kraft ist; in 

er 

Olchg. 118 kann man — als gemeinsamen Faktor Tor das Summa- 

tionszeichen setzen und erhält dann durch Division mit demselben 

I(f'a) = o 115. 

Die linke Seite dieser Gleichung ist aber die Summe der Mo- 
mente aller Flächenelemente des Querschnittes in Bezug auf die 
neutrale Axe desselben, ist diese Summe aber gleich Null, so muss 
nach der Lehre vom Schwerpunkt diese Axe durch den Schweipunkt 
der Fläche gehen und folgt hieraus: 

Die neutrale Axe einer Querschnitisfläche geht durch 
den Schwerpunkt derselben — 
und weiter: 

Die neutrale Fasernschicht geht durch die Schwer- 
punkte sämtlicher Querscbnittsflächen. 

Schreibt man in Glcbg. 114 ebenfalls — als gemeinsamen Faktor 

heraus, so erhält man: 

— Z(/--a*) = P-m 116. 

Der Ausdruck £ (/** a^) ist für einen gegebenen Querschnitt 
eine konstante Grösse und nennt man diesen Wert das Trägheits- 
moment der Querschnittsfläche bezogen auf die neutrale 
Axe desselben, oder das äquatoriale Trägheitsmoment und 
kann hiemach definieren: 
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Das Trägheitsmoment einer Querschnittsfläche be- 
zogen auf die neutrale Axe ist gleich der Summe aller 
Produkte aus den einzelnen Flächenteilchen des Quer- 
schnittes in die Quadrate ihrer Abstände von der neu- 
tralen Axe. 

Bezeichnet man 
so geht Olchg. 116 über in 



e 
£ 

6 



J = M oder 

S=zM 



Der Wert — ist für ein und denselben Querschnitt ebenfalls 
e 

eine konstante Grösse und nennt man denselben das Widerstands- 
moment des Querschnittes bezogen auf seine neutrale 
Axe oder den Querschnittsmodul und kann hiernach definieren: 
Das Widerstandsmoment einer Querschnittsfläche in 
Bezug auf ihre neutrale Axe ist gleich dem Trägheits- 
moment derselben bezogen auf diese Axe, dividiert durch 
den Abstand der äussersten Faser von der neutralen Axe. 

Setzt man nun noch 

6 • 

so lautet die allgemeine Biegungsformel 

M=W'S 118. 

Da die grösste in einem Körper vorkommende Spannung die 
zulässige Inanspruchnabme des Materials nicht überschreiten darf, so 
ist letztere an Stelle von S in Glchg. 118 einzusetzen; bezeichnet 
man dieselbe allgemein mit 8, so wird: 

M = W . 8 119. 
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Berechnung der Trägheitsmomente und Widerstands- 
momente ebener Figuren. 

§ 28. Allgemeines, 

I. Es ist in vielen F&llen erforderlich das Trägheitsmoment einer 
Flftche nicht nur in Bezug auf eine ihrer Schwerponktsaxen (ftqua- 
toriales Trägheitsmoment) zu kennen, sondern in Bezug auf eine be- 
liebige, zu j^ner Schwerpunktsaxe perallelen Axe. Solche Trägheits- 
momente heissen reduzierte Trägheitsmomente. 

Die Definition dieser Trägheitsmomente lautet analog der in 
§26 gegebenen: 

Das Trägheitsmoment einer Fläche in Bezug auf eine 
beliebige Axe ist gleich der Summe der Produkte aus den 
einzelnen Flächenelementen im Quadrat ihres Abstandes 
von jener Axe. 

Bezeichnet man die einzelnen Flächenelemente mit f^ resp. ^, 
die Entfernung , derselben von der neutralen Axe nach oben hin 
mit x^^ nach unten mit x^ (s. Fig. 50), sowie die Entfernung beider 
Axen voneinander mit y, so ist nach letzterer Definition das Träg- 
heitsmoment bezogen auf TT 

Die Klammern aufgelöst giebt 

./y = ^ [/; y M A a;, « + 2 /; y • a:^ + /i • y « .+ 4 • ^* — 2 /i • y • a^] 

Durch Zusammenfassen der Glieder mit y^ und 2 ' y ergiebt 
sich hieraus 

oder 

Hierin ist I (f^ + Q z=z F 
gleich dem Inhalt der Fläche 

gleich dem äquatorialen Trägheitsmoment derselben. 

Die Summe Z if^ x^ — f^ x^) der Momente der einzelnen 

Flächenelemente bezogen auf die Neutrale ist gleich Null weil die 

Neutrale eine Schwerpunktsaxe ist; diese Werte in die letztere Glchg. 

eingesetzt giebt i 

Jy=J + F. y* 120. 
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In Worten: 
Das Trägheitsmoment einer Fläche hezogen aaf eine 
beliehige, zur Neutralen parallelen Axe, ist gleich dem 
Trägheitsmoment derselben bezogen auf die Neutrale plus 
dem Produkt aus dem Inhalt der Fläche im Quadrat des 
Abstandes beider Axen von einander. 

n« Setzt sich eine ebene Fläche aus mehreren solchen zusammen, 
deren äquatoriale Trägheilsmomente bekannt sind, so lässt sich mit 
Hülfe des vorstehend entwickelten Satzes das aequatoriale Trägheits- 
moment der ganzen Fläche wie folgt bestimmen. 

Die Fläche AB ODE (Fig. 51) setze sich zusammen aus: 

Dreieck A BF=F^ 
BCF=F^ 

Viereck FCDE^F^ und 

Dreieck E F A = F^. 

Die zugehörigen äquatorialen Trägheitsmomente der einzelnen 
Flächen seien «7^, J^» *^ ^'^^ «^y femer die resp. neutralen Axen: 
n^ n^j n^ n^, n, n^ und n^ n^, sowie die Abstände derselben von der 
neutralen Axe NN der ganzen Fläche: a^, a^, a^ und a^, dann ist 
das äquatoriale Trägheitsmoment der ganzen Fläche: 

Stellt sich ebenso eine Fläche als die Differenz zweier oder 
mehrerer Flächen dar (s. Fig. 52), so erhält man ebenso: 

J= (/, + F, • a,^ - (J, + F, • o,«) 122. 

Liegen die einzelnen Flächen so, dass ihre neutralen Axen 
sämtlich mit derjenigen der ganzen Fläche zusammen- 
fallen, wie dies bei den zusammengesetzten, in der Praxis gebrauchten 
Qaerschnittsflächen häufig der Fall (s. § 29), so ist das äquato- 
rialeTrägheitsmomentderganzenFläche gleich der Summe, 
resp. Differenz der äquatorialen Trägheitsmomente der 
einzelnen Teile, wie ohne Weiteres aus den Gleichungen 121 und 122 
folgt» da in denselben dann die Werte o^, a,, 03 ... . gleich Null werden. 

Nach dem Vorangegangenen ist unschwer einzusehen, dass die 
Lage der einzelnen Flächenteile einer zusammengesetzten 
Fläche ohne Einfluss auf das Trägheitsmoment derselben 
ist, wenn nur die Abstände der neutralen Axen dieser 
Teile von der Neutralen der ganzen Fläche dieselben bleiben. 
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Ob also in Fig. 53 die Flftche F^ die ausgezogene oder eine 
der punktierten Lagen besitzt, Ändert am Trägheitsmoment der ganzen 
Fl&che nichts. 

IIL Bezieht man das Trägheitsmoment einer Fläche nicht auf 
eine Schwerpunktsaxe, sondern auf den Scherpunkt derselben selbst, 
so erhält man das polare Trägheitsmoment der Fläche. 

Mit Bezug auf Fig. 54 ist das polare Trägheitsmoment 

Jp= j:(fr^ 123. 

In Worten: 

Das polare Trägheitsmoment einer Fläche ist gleich 
der Summe aller Produkte aus den einzelnen Flächenteil- 
chen im Quadrat ^ihres Abstandes vom Schwerpunkt der 
Fläche. 

Ebenso hat man ein polares Widerstandsmoment, welches, wenn 
6 der grösste Abstand vom Schwerpunkt 8 bedeutet, sich ausdrückt 
durch 

Wp = -^- 124. 

6 

D. h. Das polare Widerstandsmoment einer Fläche ist 
gleich dem polaren Trägheitsmoment derselben dividiert 
durch den Abstand des am weitesten vom Schwerpunkt 
entfert liegenden Flächenelementes. 

Äquatoriales und polares Trägheitsmoment einer Fläche stehen 
in einem gewissen Verhältnis zu einander, welches man wie folgt 
erhält: 

Durch den Schwerpunkt S der Fläche Fig. 54 lege man das 
rechtwinkelige Axenkreuz XX, YT und ziehe die Koordinaten x und y 
des Flächenelementes f, dann ist 

r^ =z x^ -{- y^ 
dies in Glchg. 128 eingesetzt giebt 

oder 

^ = 2{fx'')+y:{fy^ 126. 

Hierin ist aber S (f x^ das äquatoriale Trägheitsmoment der 
Fläche bezogen auf die Axe YY und I(fy^ dasjenige bezogen auf XX. 
Es drückt daher Glchg. 125 aus: 
Das polare Trägheitsmoment einer Fläche ist gleich 
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der Snmme zweier äquatorialen, bezogen auf zwei recht- 
winklig zu einander stehenden Schwerpunktsazen. 

Ist die Fläche in Bezug auf diese beiden Axen symmetrisch ■ wie 
I. B. der Sjreis, das Quadrat etc., so ist das polare Trägheitsmoment 
doppelt so gross als das äquatoriale. 

§ 29. Triglieitsiiioiiieiite nnd Widerstandsmomente ein- 

focher Fl&ehen. 

I. Das Parallelogramm. 

Um das Trägheitsmoment J^^ des Parallelogramms bezogen auf 
die Basislinie xx (Fig. 55) zu finden, denke man sich dasselbe in n 
unendlich schmale Bechtecke von der Höhe cf, parallel zur Basislinie 
XX zerlegt. Es ist dann nach der allgemeinen Definition des Träg- 
heitsmomentes (§ 28, I) 

J, = ft • <r • J« + 6 (T (2 d)« + ft <y (3 <!)* + + fc rf (w *)* 

oder 

J, =. 6 • J» [12 + 2« + 3« + + n«] 

hierin ist 

1* -f. 2« + 32 + + n« = — , somit 

3 

_ h6^-r? 

''^ 8 

nun ist aber weiter 

n» • rf» = (n d)* = Ä» somit 

/. = '-3^' m. 

Das Trägheitsmoment <7 bezogen auf die um — yon der Basis- 
linie entfernt liegende Schwerpunktsaxe ist nach Glchg. 120 

J=Jg — f • x^ = — ^ * *"ä- 

J = -r-- und hieraus 

Das Widerstandsmoment des Parallelogramms ist nach § 27 
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(4) 12 1 dso 

w = "^A* 128. 

Obige Formeln 126, 127 und 128 gelten selbst^erständlicli auch 
für das Rechteck und das Quadrat. 

IL Das Dreieck. 

Das Dreieck ABC Fig. 56 kann als H&lfte des Parallelogramms 
A B CD angesehen werden und ist daher das Trägheitsmoment des 
Dreieckes bezogen anf die Schwerpunktsaxe des Parallelogrammes gleich 

^, 6 h» 6-Ä» 

12 24 

Da weiter die Schwerpunktsaxe des Dreieckes Yon der des Paral- 

lelogrammes tun— entfernt liegt, so ist nach Olchg. 120 f&r das 
Dreieck 



2il 9 \6/ 



- ^ . und hieraus 
24 2 ^6/ 

i = '-if 12». 

Für die Basislinie B C ist: 

bj_h' 
12 

Für die dorclt die Spitze A gehende Axe ist: 

J, = -3g-+ ^1,-3-; hieraus 

J, - ^ 131. 

Das Dreieck besitzt femer zwei Widerstandsmomente, nftmlich 



Jy -= ^~- 130. 



fära,-- 



TT,»^ ,32. 
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und für ej = — Ä 

Tr. = ^ 133. 

ni. Der Kreis. 

Man denke sich den Kreis durch Radien in unendlich schmale 
Dreiecke Ton der Basishreite S zerlegt, so ist für jedes solches Drei- 
eck das Trägheitsmoment hezogen auf den Kreismittelpnnkt nach 

Qlchg. 131 gleich ^^ 

Die Summe 2 \'~I~J ^ ^^^ ^^ Ti^gheitsmoment der Kreis- 

flftche hezogen auf den Mittelpunkt, also das polare Trägheitsmoment, 
somit 



j. = z(^)=4^M 



Es ist nun aher 

S{J) = 2nr 
gleich dem ümÜEmg des Kreises, somit das polare Trägheitsmoment 
des Kreises 

Jp = - - 2 nr 
4 

- t: • r* 

•^P= 2 184. 

und nach Glchg. 125 das äquatoriale Trägheitsmoment 

^ ^ _ 7:«r* jc»d* 

j = 0,5 . Jp = -j- = -^ 136. 

sowie das Widerstandsmoment 

w = - = -^- = -er 136. 

IV. Die Ellipse. 

Nach der hekannten Ellipsenkonstruktion erhält man einen Punkt 
einer Ellipse wenn man mit den beiden Halbazen a und 6 (s. Fig. 58) 
Kreise um den gemeinsamen Mittelpunkt S beschreibt, einen Badius 
8e zieht und von den Durchschnittspunkten c und d desselben mit 
den beiden Kreisen eine Horizontale resp. Vertikale. Der Durch- 
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schnittspuiikt e dieser beiden Linien ist ein Punkt der Ellipse. Hier- 
nach ist: 

tf\cf-= Sd: Sez=zb:a 
also: 

e /■ = ef und ebenso 

a 

b , 

^ a 

Nehmen wir nun an, dass g e und h c allgemein die respektiven 
Längen eines Flftchenstreifens Yon der unendlich kleinen Breite d im 
Abstände m von der Neutralen NN, und zwar einmal in der Ellipse 
und einmal im umschriebenen Kreise sind, so drückt sich allgemein 
das äquatoriale Trägheitsmoment der Ellipse aus durch: 

J=l(ge'S'm^) = l(^^' Äc • m* ) = — 2: (äc • m«) 

hierin ist nun 

das äquatoriale Trägheitsmoment des umschriebenen Kreises und ist 
nach Olchg. 135 

I (he- m* 



[hc mr J = — 2 — 



dies in letztere Gleichung eingesetzt, giebt för die Ellipse: 

b n*a^ , 
t/ — — — - — also 
a 4 

, = '•*'•" 1S7. 

und das Widerstandsmoment: 

w = ^'*''^ 138. 



§ 80. Tr&gheitsmomente und Widerstandsmomente sosammen- 

gesetzter Fl&ehen. 

I. Die Fläche Fig. 59 kann angesehen werden als die Differenz 
der beiden Bechtecke mn o p und qr s i und da ihre Neutralen 
zusammenfallen ist nach § 28, 11 

- B-m B'h^ B /„, . A .ft^ 
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und femer 

^ = 7^ = A(«'-»') 140. 

II. Nach dem in § 28, II. zum Schluss Gesagten ist für die 
in Fig. 60 dargestellten drei FlSlchen die Lage des vertikalen Steges 
ohne Einfloss anf die Grösse des Trägheitsmomentes und hat daher 
letzteres för jede der drei Flächen die Grösse 

"^ "" 12 12 " 12 ***• 

und das TViderstandsmoment 

J B • H« — b • h» 



W = 



(f) 



6 • H 142. 



Ist der in Fig. 60 zuerst dargestellte Querschnitt quadratisch, 
also H ^=» B und h = b, so wird : 

.7 = 5^ 



und 



w=?^ 144 

6 • H 



Beispiele. I. Ti^er Yon, in Fig. 60 dargestellten Quer- 
schnitten, besonders von letzterem kommen in der Praxis sehr häufig 
vor, und werden bei grösseren Dimensionen als Blechträger kon- 
struiert^ d. h. aus entsprechenden Blechstücken zusammengenietet 

Hierbei treten infolge der Nietlöcher Yerschwächungen ein, die 
zu berücksichtigen sind. 

Diese Yerschwächung ist im vertikalen Steg gleich dem doppelten 
Nietdurchmesser, in den beiden Gurtungen gleich dem vierfachen und 
berücksichtigt man für gewöhnlich, da beide Yerschwächungen nie 
gleichzeitig in ein und demselben Querschnitt eintreten, die letztere 
und zwar derart, dass man das durch die Nietlöcher weggenommene 
ICaterial von der ganzen Breite subtrahiert, die Breite also z. B. in 
Fig. 61 in Rechnung fährt mit 400 — 2 * 20. Hiemach berechnet 
sich, wenn man. den ganzen Querschnitt als Differenz zwischen dem 
äusseren Bechteck und den sich bildenden inneren Rechtecken aui- 
fieisst, das Tiügheitsmoment des in Fig. 61 dargestellten Querschnittes zu: 
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J = (200 — 2-20) 400» — [(200 — 172) (400 — 40)» + (2 • 68 

— 40) (400 — 64)» + 2-12 (400 — 200)»] = 5100058624 

und ist das Widerstandsmoment 

^ J 5100058624 «,,^^«^o 

W= — — =- — = 25500293. 

200 200 

Mitunter lässt man, der Einfachheit wegen, die Yerschw&chung 
durch die Nietlöcher unberücksichtigt, lässt dann aber auch die 
Winkeleisen ausser Eechnung, wodurch man im Allgemeinen, wenn 
auch weniger genau, eine grössere Sicherheit erhält. So ist z. B. 
für den Querschnitt Fig. 61 bei obigen Vernachlässigungen das Träg- 
heitsmoment 

200 • 400» — (200 — 12) (400 — 40)» ^ 4028672000 

Im Allgemeinen sind solche grössere Vernachlässigungen nicht 
ratsam. 

n. Wie in § 27 dargelegt, nimmt die Fasernspannung von den 
äussersten Fasern nach der Neutralen hin allmählig bis auf Null ab, 
woraus folgt, dass nur die äussersten Fasern auf ihre volle oder doch 
nahezu volle Festigkeit ausgenutzt werden, also z. B. der vertikale 
Steg des in Fig. 61 dargestellten Querschnittes für die Festigkeit» 
des Trägers nur von geringem Einfluss ist. Aus diesem Grunde, 
also der rationelleren Materialausnutzung, sowie auch des leichteren 
und eleganteren Aussehens wegen, benutzt man vielfach an Stelle 
des vollen Blechträgers den Oitteiträger, wie er in Fig. 62 darge- 
stellt ist. Bei der Berechnung dieser Träger lässt man das Gitter- 
werk, als für die Festigkeit von zu geringem Einfluss, vollständig 
unberücksichtigt und rechnet nur mit den Gurtungen. 

Hiemach, und nach dem im vorangegangenen Beispiel Gesagten 
beträgt das Trägheitsmoment des Gitterträgers in Fig. 62 

j^ (200 — 40) 500» — [(200 — 172) (500 — 24)» + 2-48. 

(500 — 48)» + 2-12 (500 — 2 • 92)» — 12 (500 — 24)»] = 

26063525888. 

III. Die in Fig. 63 dargestellten Flächen können betrachtet 
werden als die Summe zweier Rechtecke H'X B und ^ X &» sodass 
sich für beide das Trägheitsmoment bestimmt zu: 

J = j*2 (B • H» 4- h • b») 145. 
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und das Widerstandsmoment 

2 
Wird fOr die zweite Fl&che, wie dies gewöhnlich der Fall H=h 
und B = bf so wird 

J^?^(H* + B*) 147 



und 



W=^{H^ + B^ 148. 



lY. Das schräggestellte Quadrat, Fig. 64, setzt sich zusammen 
aus zwei gleichen, gleichschenkligen Dreiecken von der Basisbreite 

h .>^ 

a= h* V 2 und der Höhe — - K 2. Das Trägheitsmoment eines 

2 

solchen Dreiecks ist nach Glchg. 180 

i(*./i4./p).ie-^) . 

somit für das ganze Quadrat 

, ^ l/A*-2«\ h* 

^=^'T2[-W-) = U 149. 

und das Widerstandsmoment, da die äusserste Ecke um — ]/^ 2 ^^^ 

2 

der Neutralen entfernt 

Ebenso erhält man für das hohle Quadrat Fig. 65 

.=5^7-^ 151. 

und 



12 5^ 



152. 



y. Die Fläche des Sechseckes in Fig. 6ß kann man sich zu- 
sammengesetzt denken nach 

F=2(A ABE— aCDE) 
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Die Basis des A ABE ist 

AB=2r 

die Höhe desselben 8 E =^ r - tang 60^ =r r • / 3 somit nach Gloh. 
ISO das Trägheitsmoment desselben bezogen auf Ä B 

12 " 2 

Das Dreieck CDE hat eine Basislänge von CD = r, eine Höhe 

gleich — r y^ and ist der Abstand der neutralen Aze fi^ 9i^ des- 

2 _ 
selben von Ä B gleich -^r y^3, somit nach Glchg. 120 n. 129. Das 

o 

Trägheitsmoment desselben bezogen auf A B 

'36 "*" 2 V3 *" ^^7 8. 36 "*" 

4 . 3 - r V3^ _ 1 1 > r* |/3^ 
4.9 32 

Da nnn das halbe Sechseck gleich der Difierenz dieser beiden Drei- 
ecke, so ist auch das Trägheitsmoment desselben .bezogen anf A B 

r* . /8" 11 • r* . y^ _ 5 . r* • V^ 
~2 32 ~ 32 

und das Trägheitsmoment der ganzen Sechseckfläche doppelt so 
gross, also 

j = S^lilV» = 0,6418 • r« 153. 

Der Abstand der änssersten Faser von der Neutralen ist — r- y% 
somit das Widerstandsmoment 

W= p- = - - = 0,625 r» J54 

16 • g'-VS 

Ist nicht der Badius r des umschriebenen, sondern der Badius r^ dea 
eingeschriebenen Kreises gegeben, so ist 

1 /- 

n = Y ^ /8 

und wird dann 
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j^ ^{yjj'^^ 5.2^r//8 ^ 5.r//är ^^^ 



16 9 . 16 9 



Bowie 



5 



(^)" 



/3 ^ _ 5.2».r/ _ 2,5. r,» 
^ ~ 8 - 8 . 2 /8~ /3" ^^'^^ 

VI. unsymmetrische, ans Rechtecken zusammengesetzte Quer- 
schnitte kommen ebenfalls in der Praxis häufig yor. Anstatt ftir die 
Trfigheits- und Widerstandsmomente solcher Flächen allgemeine For- 
meln zu entwickeln, erscheint es zweckmässiger, die Bestimmung sol- 
cher Momente an einigen Zahlenbeispielen zu erläutern. Hierbei 
kommt es zunächst darauf an, die Lage der neutralen Aze, also die 
Entfernung des Schwerpunktes jener Flächen von einer beliebigen, 
aber zweckmässig angenommenen Axe zu bestimmen. Bezeichnen 
wir diese Entfernung mit Xy so ist nach der Lehre vom Schwerpunkt: 

hierin bedeuten f^, f^j /s - • • ^^^ einzelnen Teile der Fläche, deren 
Schwerpunktslagen bekannt sind und x^, rr^, x^ .... die Abstände 
dieser Schwerpunkte von letzterwähnter Axe. In Glchg. 157 können 
auch einzelne Olieder negativ werden. 

Beispiel 1. Es ist das Trägheits- und Widerstandsmoment des 
in Fig. 67 angegebenen T- förmigen Querschnittes zu bestimmen. 

Berechnung. Nach Glchg. 157 beträgt die Entfernung x der 
Neutralen N N tob. der Axe xx: 

400 . 30 . 200 + 300 - 40 • 420 _ . . 

"" = 4Ö0". 30 + 300 . 40 = ^^^^'^ 

Weiter ist nach den in Fig. 67 gemachten Bezeichnungen 

Xj^ = 310 — 200 = 110 mm und 
x^ = 420 — 310 = 110 mm 
somit nach Glchg. 121 

J= ^ 80 . 400« + 80 . 400 • 110« + -L 300 . 40» + 800 - 
12 12 

40. 110«= 452000000 

Der Querschnitt besitzt zwei Widei'standsmomente und zwar: 
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^ 452000000 ,,^0^/.. :. 
* = öTjv = 1458064 und 

„ 452000000 o,^^^«^ 

Beispiel 2. Es ist das Trtlgheits- und Widerst4ind8]noiiient des 
P~1-fönnigen Qaerschnittes in Fig. 68 zu bestimmen. 

Berechnung. Betrachtet man den vorliegenden Querschnitt 
als Differenz des äusseren und inneren Rechteckes, so betrtlgt nach 
Glchg. 157 der Abstand der Neutralen N N von der unteren Axe x x : 

_ 800 ' 100 - 50 — (800 — 2 > 16) (100 — 10) 45 _ „^ g 
^ ~ 300 . 100 — (800 — 2 . 16) (100 — 10) ~ ' **** 

Weiter ist, wenn n, n^ die neutrale Axe des äusseren und fi^ n^ dies 
des inneren Bechteckes ist: 

x^ I» 70,5 — 50 = 20,5 mm und 

ajj = 70,5 — 45 = 25,5 mm 

folglich nach Glchg. 122 

/a= JL 300- 100* +800. 100. 20,5«— (J^ 268 . 90» + 268- 

90. 25,5« ) = 56 424 70 
Die beiden Widerstandsmomente sind: 



und 



5642470 ,^,„^^ 



5642470 
* 70,5 



Beispiel 3. Es ist das Tr&gheits- und Widerstandsmoment des 
in Fig. 69 angegebenen Querschnittes zu berechnen. 

Berechnung. Man betrachte die vorliegende Fläche zusammen 
gesetzt aus drei, direkt zu erkennende, Rechtecke, dann ist nach 
Olchg. 157 der Abstand x der Neutralen von der unteren Linie 

_ 150 . 40 ■ 20 + 800 . 30 • 170 + 250^. 30. 355 _ 
* ~ 150 . 40 + 30ÖT"30"+^250T30 —191,7mm 

Weiter sind die neutralen Azen f^i^x^ ^ ^ ^uicl ^ ^3 cler einzelnen 
Teile von der Neutralen NN der ganzen Fläche entfernt um: 
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oß, = 365 — 191,7 — 163,8 mm 
x^ — 191,7 - 190 = 1,7 mm und 
x^ = 191,7 — 20 = 171,7 mm 
somit ist das Tr&gHeitsmoment der Fläche: 

J = ^ 260 - 80» + 260 . 30 • 163,3^ + T2 ^^ • ^^^* +^® " 

800 . 1,7» + -:^ 160 . 40» + 160 • 40 . 171,7« «. 446 776 626 

Die beiden Widerstandsmomente des Querschnittes sind: 

445776626 



und 



W, — = 2326379 

* 191,7 



^ 446775525 ^^^^,,« 

W^= TTT^-r — = 2600143 

« 178,3 



YJLl. Den Ereisringquerschnitt, Fig. 70, betrachte man als Differenz 
der beiden Kreise mit den Durchmessern D und d, dann ist nach 
Glchg. 136 

J = ^ (D* - d*) 158. 

und 

Vlll. Zur Bestimmung des Trägheitsmomentes der Halbkreis- 
fläche (s. Fig. 71) bezogen auf die Neutrale NN hat man zunächst 
das Trägheitsmoment derselben bezogen auf den Durchmesser Ä B 
gleich der Hälfte des Trägheitsmomentes der vollen Kreisfläche, zu 

1 TT- d* 

-— ßT~» ferner ist der Abstand der Neutralen N N vom Durchmesser 

2 d 
A B gleich -^ • — , somit das gesuchte Trägheitsmoment 

o TC 

- 1 n- d^ 1 TT d-2 / 2 d\^ 
2 64 2 4V37r>' 

hieraus 

dies ausgerechnet giebt: 

J = 0,00685 d« 161. 

B «b b • r , FeitigkeltolehM. 7 
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oder ancb: 

J = 0,110 . r* 162, 

IX. Der Stern-Querschnitt Fig. 72 setzt sich zusammen ans 

n • d^ 
dem mneren Kreis, dessen Trägheitsmoment — ^--— , dem horizontalen 

64 

Rechteck mit dem Trägheitsmoment — (^ — d)h^ und dem verti- 
kalen Rechteck, dessen Trägheitsmoment -r^ if> ^^ — ^^ b). Da sich 

diese Flächen zur ganzen Fläche addieren, so beträgt das Trägheits- 
moment letzterer: 

J=\^^ + iV {h-d)W + ~ {b h» - d» 6) 
und hieraus 

J = j2[^- d* + (h-d)b3 + b(h«~d8)] 163. 

Das Widerstandsmoment beträgt: 

X. An dem Trägheits- und Widerstandsmoment der Wellen 
eines Trägerwellbleches (s. Fig. 73) wird offenbar nichts geändert, 
wenn man die beiden unteren Viertel- Kreisringstücke herumdreht und 
zu einem halben Kreisringstück vereinigt, wie punktiert angedeutet 
(s. § 28 n). Es ist hiemach ersichtlich, dass das Trägheitsmoment 
einer solchen Welle gleich . ist zweimal demjenigen eines halben Kreis- 
ringes mit den Radien b und c (betrachtet als Differenz zweier Halb- 
kreise mit den Radien b und c) bezogen auf die Axe N N, vermehrt 
um das Trägheitsmoment eines Rechteckes von der Breite (b — c) 
und der Höhe 2 • a bezogen auf seine Neutrale N N. Hiemach er- 
hält man unter Benutzung der Olchg. 160 das gesuchte Trägheits- 
moment einer Welle zu: 

[2 64 18 n ^ 2 i \S n ^ / 

_r_L. !I,4+JLc^+±. iL,»/ A c + aVlU 

+ ^ (A - c) (2 a)» 
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Hierans ergiebt sich dnrch Anflösen der Elammem nnd Zusammen- 
&88en gleichnamiger Glieder: 

J = ^(b*-c*) + ia(b3-c8)+fa«(b«-o^ + | a3(b-c) ,165. 

Das Widerstandsmoment ist somit: 

W=:— j^/^(b*- c*) + J-a(b3-o3) + -Ja»(b2-o«) + |a»(b-c)} 
•+^l ' 166. 

§ 31. Quersehnitte von gleicher Festigkeit. 

Nach Glchg. 118, § 27 beträgt die grösste in einem Querschnitt 
vorkommende Spannung 

5 = I 167. 

Dieselbe ist also bei ein und demselben biegenden Moment nur 

abhängig von dem Widerstandsmoment W, d. h. von der Form des 

Querschnittes, und zwar ist dieselbe um so grösser, je kleiner das 

Widerstandsmoment ist und umgekehrt. Denkt man sich nun einen, 

in Bezug auf die neutrale Axe, unsymmetrischen Querschnitt, welcher 

zwei verschiedene Widerstandsmomente besitzt, etwa den T förmigen 

Querschnitt Fig. 67, dessen Widerstandsmoment mit Bezug auf die 

untere Kante 

W^ _ 1458064 

und in Bezug auf die obere Kante 

W^ ^ 3461639 
und denken uns weiter, dass die durch die Biegung in der unteren 
Kante hervorgerufene Spannung gleich 8 leg betrage, so würde die- 
selbe in der oberen Kante betragen: 

1458064 

« 3461539 - ^'^'^ '" 
Wäre nun 8 die zulässige Inanspruchnahme des verwendeten 

Materials und dieselbe für beide Seiten des Balkens, also gegen Zug 

und Druck, gleich, so wäre offenbar das Material in der oberen Our- 

tong nicht in seiner vollen Festigkeit ausgenutzt, der Querschnitt für 

diesen Fall also unrationell. Wäre hingegen die Spannung in der 

oberen Gurtung gleich 8, gleich der zulässigen Inanspruchnahme, so 

würde dieselbe in der oberen betragen 



» ^^ - ".'- ^ 



7* 



— 100 — 

Das Material w&re also an dieser Stelle überanstrengt und der 
Querschnitt auch für diesen Fall unrationell. 

Soll das Material eines auf Biegung beansprucliten 
Körpers in seiner vollen Festigkeit möglichst ausgenutzt 
werden, so ist so zu konstruieren, dass die grössten in einem 
Querschnitt vorkommenden Spannungen überall gleich der 
zulässigen Inanspruchnahme des Materials, also in dem 
Falle, dass die zulässige Zug- und Druck-Inanspruchnahme 
dieselben, einander gleich sind. Dies ist nach Obigem erreicht, 
wenn die Widerstandsmomente bezogen auf die beiden äussersten 
Kanten einander gleich sind. Da nun (§ 27) das Widerstandsmoment 
gleich ist dem Trägheitsmoment dividiert durch den Abstand der 
äussersten Fasern von der neutralen Axe, so folgt hieraus: 

Sollen die Spannungen in beiden Gurtungen eines auf 
Biegung beanspruchten Körpers einander gleich sein, so 
muss die neutrale Axe des Querschnittes durch die halbe 
Höhe desselben hindurchgehen. 

Dieser letzten Anforderung würden also alle vollkommenen sym- 
metrischen Quer Schnittsformen entsprechen, sodass diese für schmiede- 
eiserne Träger rationell wären; sollte dagegen ein Querschnitt nach 
Fig. 69 für diesen Fall geeignet ausgeführt werden, so sind die Ver- 
hältnisse entsprechend dem letzteren Satze zu bestimmen. Hierbei 
kann man so verfahren, dass man alle Dimensionen bis auf eine, den 
verlangten AnforderuDgen massgebend, annimmt, und diese eine 
Dimension mit Hilfe der Schwerpunktsgleichung 157 so bestimmt, 
dass der Schwerpunkt auf der halben Höhe zu liegen kommt. So 
berechnen sich z. B. die Abstände der Schwerpunkte der drei Recht- 
ecke, aus denen sich die Fläche Fig. 74 zusammensetzt, von der 
unteren Axe xx, za: 

für das untere Rechteck = — 

180 — a a 

für das mittlere = a -\ = 90 -^ — —- 

a 2 

und für das obere =190 mm. 

Es ist somit nach Glchg. 157: 

70 . a . 4- + 12 f 180 — a) f 90 + ^^ + 20 • 100 • 190 

100 = ^^ i-^ ^ 

70 • a -h 12 (180 — a) + 20 • 100 
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Die Klammem aufgelöst nnd mit dem Nemier multipliziert» giebt: 
7000 a 4- 216000 - 1200 • a + 200000 = 
= 85 • a» + 194400 — 1080 a ■+■ 1080 • a — 6 a« + 880000 
Die gleichnamigen Glieder zosammengefasst 

= 29 a^ — 6800 a + 158400 
und hierans 



± / (.^) - 



5800 . l//5800\^ 158400 
a =■ 



2 • 29 - ^ ^2 • 29/ 29 

und 

a z= 82,6 mm. 

Nach dem Vorangegangenen ist nun ohne weiteres auch der 
folgende Satz verständlich: 

Sind die zulftssigen Inanspruchnahmen eines Materials 
gegen Zug und Druck yerschiedeui so ist bei einem auf 
Biegung beanspruchten Körper die Querschnittsform so 
zu wählen, dass die neutrale Axe die Höhe des Quer« 
Schnittes im Verhältnis dieser zulässigen Inanspruch* 
nahmen teilt. 

Querschnittsformen, welche der im ersteren, resp. im letzteren 
Satze ausgesprochenen Bedingung genügen, nennt man Querschnitts- 
formen von gleicher Festigkeit. 

Bei Ousseisen, als einziges Material mit ungleicher Festigkeit 
gegen Zug und Druck, welches hier in Betracht kommen kann, ist 
die zulässige Druckinanspruchnahme rund 3 mal so gross als die gegen 
Zug und müssen somit für dieses Material die Querschnitte so dimen- 
sioniert werden, dass die neutrale Axe um -r- der Höhe von der 

4 

Zuggnrtung und um -j- von der Druckgurtung entfernt liegt. 

Hiemach muss z. B. für die in Fig, 75 angegebenen Verhältnisse^ 
nach Olohg. 157 sein: 



150 =; 



150 • a (200 — ^) + 20 (200 — a) (lOO ^) 



150 • a + 20 (200 — a) 

Die Klammem aufgelöst und mit dem Nenner multipliziert 

22500 • a + 600000 — 3000 a = 

= 80000 • a — 75 a» + 400000 — 2000 • a — 2000 • a + 10 a* 
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Die gleichnamigen Glieder znsammengefasst 

^ 65 a« — 10500 a + 200000 
und hieraas 



± F ar )■ - 



10500 1/ / 10500 \« 200000 
a = 



2 • 65 -^ ^ V 2 • 65 / 65 

und 

a = 22 mtn. 

Bei der allgemeinen Bestimmung von Querschnittsformen gleicher 
Festigkeit fELr Gnsseisen kann man ähnlich verfahren wie oben an- 
gegeben und zwar am einfachsten so, dass man eine Dimension an- 
nimmt and die übrigen als Verhältnisse dieser aasdrückt. Bis auf 
eines kOnnen diese Verhältnisse beliebig angenommen, das letzte moss 
berechnet werden. Bei den folgenden Beispielen ist von der Bippen- 
stftrke b aasgegangen and voransgesetzt, dass die zol&ssigen Inan- 
spruchnahmen auf Zug und Druck im Verhältnis 1 : 3 stehe. 

I. Für den Querschnitt Fig. 76 ist in Bezug auf die untere 

Kante: 

, ^ 7 • 6« • 8,5 • J 4- 6 • a? • 7,5 • 6 
6 • ö = — 

7 • 6* 4- 6 X 

ausmultipliziert giebt: 

42 6» + 6 6« X = 24,5 6» + 7,5 • b* x 
Durch 6* dividiert 

42 • 6 + 6 • X = 24,5 • 6 + 7,5 • x 
oder 

17,5 6 = 1,5 X 

X = -J4- b = 11,33 • b 
1,5 

abgerundet 

X = 11 • b 

Das Trägheitsmoment ist: 

^= Ji_|JL + 11 ja (1.5 J)« + *-m' + 6 • 7 6(2.5 6). 

J = 98 b« 

Das Widerstandsmoment bezogen auf die Zugseite ist: 
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bezogen auf die Druckseite 

IL Fdr den Querschnitt Fig. 77 ist in Bezug auf die untere 
Kante: 

6,5 ' b^ ' 3,25 & + a; ' 1,5 & ' 7,25 b 
6,5 6« + a; • 6 ~1^ 
39,0 6« + 9 X • 6« = 21,125 ft» + 10,875 b^ x 
39,0 b + 9x= 21,125 6 + 10,875 • x 
17,875 b = 1,875 x 



^ = W'* = «'"'» 



Weiter ist 



^ = ^ 9,53 b • (1,5 by + 9,35 b^ (1,25) ^ + 6 (6,5 6)' ' ^ + 



Femer 



+ 6,5 6* • (3,25 6)«, 
J = 109,119 b* 

W, = 1«?^= 18,18« b. 



m. Für den Querschnitt Fig. 78 ist in Bezug auf die untere 
Kante: 

6 ' 10,5 b ' 5 ,25 & + 1,5 ' 6 X - 11,25 ' b 
6 1075 • 6 + 1,5 • 6 • X 
94,5 • 6» + 13,5 6* X = 55,125 6« + 16,875 6» • x 
94,5 • b + 13,5 X = 55,125 6 + 16,875 x 
39,375 • b = 3,375 x 



39,875 . ^^ - K 



Weiter ist: 



J- = ^ . 6 (10,6 6)» + 6 • 10,5 & (3,76 6)» + ^ 11,7 b (1,6 6)» + 

+ 11,7 • 1,6 &* (2,26 b)* 
i = 886,878 b« 
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Femer 

und 

W, = ?^p = 81,709 b» 

IV. Fibr den Querschnitt Fig. 79 ist: 

._ b'10b'5b + x'2b'nb 
b'lO'b + x' 2 b 
90 b^+lSb^x=. 50 6» + 22 6« « 
90 6 + 18 a; = 50 6+ 22 a: 
40 6 ^ 4 a; 

x = 10b 

Weiter ist: 

J=^b (10 by + 10 6« (4 6)« + 10 6 (2 ft)»^+ 10 • 2 6« (2 6)* 

J = 880 b« 

Femer 



und 



W, = ?|?^=110b3 



W, = .?^= 86,667 b» 

y. Fttr den Querschnitt Fig. 80 ist: 

, _ 6 ' 9,5 - ft ' 4,75 6 + a; ' 2,5 ' 6 ' 10,75 b 
. ~ 6 • 9,5 6 4- a; • 2,5 6 

85,6 &• + 22,5 b^x = 45,125 6» + 26,875 6» • x 
85,5 6 + 22,6 x = 45,125 6 -h 26,875 x 
40,875 b = 4,375 « 



40,375 
*-4375"*' = *»^^^ 



Weiter ist: 



J = 9,28 • b (2,5 6)» • ,4 + 9.23 • 2,5 6» (1,75 b)* + 

12 

+ ^6 (9,5 6)» + 9,6 6- (4,75 6)» 
J = 868,068 h* 
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Ferner 



W, = ?5^?i? = 122,8841»» 
W, = ???f^ = 40,»61b. 

YI. Für den Querschnitt Fig. 81 ist: 

^ . __ 8 ft« • 1,5 b + b'X'Sß b 

9 6^ + 8 &« a; = 4,5 6» + 8,5 b^ x 

9 6 + 3 a; = 4,5 6 + 8,5 a; 

4,5 6 = 0,5 a; 

x = »b 

Weiter ist: 

J = 2. J (8 »)• + 8 6« • (1.5 by + 9b*^ + 9b* (0,6 6)« 

J = 12 b« 

Feiner 

W, = ^ = 12 6» und 



Anmerkung. Den in Fig. 76 — 81 dargestellten Qaerschnitten kann 
man anter Beibehaltung s&mtlicher Verhältnisse anch die in Fig. 82 
dargestellten Formen geben, wenn man nur den vertikalen Bippen 

eine Breite gleich — giebt. 

Vn. Für den Querschnitt Fig. 88 ist: 

a? ' 8 • ft ' 10,5 6 + 8 6' ' 5 & 4- 2 6« - 0,6 6 
^~ 86aj + 8 6* + 2 6« 

27 b' X + 90b^= 81,5 6^ a? + 41 6» 
27 a; + 90 6 = 81,5 a; + 41 6 

49 6 = 4.5 X 
X •'^^11 b 

Weiter ist: 

J=^116(86)» + 88 6^(1,5 6)« + ~^b {S b)^ + Sb^^h^ ^ 

+ ^2b^ + 2b^(S,6by 
J = 414,884 h* 
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Femer 

W, = —^^ =188,111 b» 

Yin. Für den Qaerschnitt Fig. 84 ist: 

, _ x'bb' 13,5 6 + 10 ft* • 6 & + 2 &» ' 0,5 ft 

5 6 rc + 10 &• + 2 6« 

eOb^x + 144 &» = 67,5 h* x + 61 6* 

60 x + 144 & = 67,5 a; + 61 6 

88 6 = 7,5 X 

X .^ 11 b 

Weiter ist: 

J= ^ 11 6 (5 by + 55 6» (1,5 by + ^6 (10 6)» + 

+ 10 6» (6 6)« + A. 2 6* + 2 &• (11,5 6)* 

J = 946,588 b« 

Ferner 

Anmerkung. Den Qaenchnitten Fig. 83 nnd 84 kann man unter 
Beibehaltung s&mtlicher Yerhältnisse auch die in Fig. 85 darge- 
stellten Formen geben. 

IX. Für den Querschnitt Fig. 86 ist: 

, ^ 2b'xll*b + b*'9fib + Sb^'lßb 
~ 26a; + 6« + 3 6« 

18 6« a? + 36 b^ = 22b*x + 14 6* 
18 2; + 36 & = 22 X -f 14 6 
22 6 = 4 a; 
x = 5^b 
Weiter ist: 

J = ^ 8,5 6 (2 by + 5,5-2 6« (2 &)• + i 6« + 6« (0,5 6)« + 

+ ^&(8 6)* + 8 6«(7,6 6)« 
J = 219b« 
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Femer 

W,=?^ 24,888 t» 

X. Für den Qnersclinitt Fig. 87 ist: 

_ b'xlfib + b*' 6,5 b + 2b^'b 

^^— bx + b^ + 2b' 

6 6« rr + 18 6» = 7,5 6» a; + 8,5 b^ 

6 a; + 18 i = 7,5 « + 8,5 6 

9,5 6 =. 1,5 a: 

X = 6,8 b 

J = A. 6,8 5* + M 6« (1,5 6)- + 1^ 6* + &• (0,5 6)* + 

+ ^ & (2 6)» + 2 6« (5 by 

J = 65,7 M 
W. = '^ = 82,85 V 



65^5* 
6 6 



W« = -Ti- = 10,98 b» 



XI. Querschnitt Fig. 88: 

1,5 & - a; ■ 7,25 6 + 6" 6 6 + &* 1,5 6 + 3 6* • 0,5 ft 
^ ^ ~ 1,5 ft a; + ft* -h i» + 3 &• 

9 ft* a; + 30 6» = 10,875 6« a; + 9 6* 

9 a; 4- 30 6 = 10,875 a; + 9 6 

21 6 = 1,875 X 

x^^^llb 

^=^11* (1,5*)» 4- 11- l,5&«(l,75 6)« + ^6* + ^&* 

+ 6« (4,5 J)» + A 8 6« + 8 6« (6,6 6)« 
J =r 164,019 b* 
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Xn. Querschnitt Fig. 89. 
2bX' llb + b^' 9ßb + b ^ ' 1,5 ft + 3 b'^- 0,5 b 
"" 2b x + h^ + Ä« + 8> 

18 6« « + 45 6^ = 22 fc* a; + 12,5 6» 

18 « + 45 ft = 22 X + 12,5 b 

82,5 6 = 4 X 

X = 8,1 b -^ 8 • b 

J= 1 8 6 (2 6)» + 16 6M2 6)' + ^ 6 * + ^M0,5 ^)* + ^^7.5 Ä)* + 

l6*4-^8Ä* + 35M8,5Z^)« 



J = 848 b« 

W. = ?^ = 114,888 b» 

W, = ?^ = 88,111 b» 



VoD weiterem Interesse ist es, den Materialaofwand der ein- 
zelnen im Vorstehenden berechneten Querschnitte bei ein und der* 
selben Tragfthigkeit zu kennen, resp. miteinander zu vergleichen. 

Nach der allgemeinen Biegungsgleichung 118 ist die Tragfähig- 
keit verschiedener Querschnitte bei gleicher Maximal-Fasemspannung 
direct proportional den Widerstandsmomenten derselben. 

Es müsste somit, wenn die Querschnitte Fig. 81 n. Fig. 76 die 
gleichen Momente übertragen sollen sein: 

12i5,»= 49 V 

Nimmt man nun die Stegbreite b^ des Querschnittes Fig. 81 
als Einheit, so müsste sein 

12 = 49 V 
und hieraus die Stegbreite des Querschnittes Fig. 76 

h = y Jg = 0,625 
Weiter ist die Fl&che des Querschnittes Fig. 76 

Pj = 11 5g« + 7 V = 18 Äg« 
die des Querschnittes Fig. 81 

7i; = 9 V + 3fi,« = 12 Ä,« 
Setzt man nun in F^ den Wert h^ = 0,625 \ ein, so wird 

F, = 18 (0,625 b^)* = 7,02 *,« 
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Es ist somit 

7,02 „ ^ ^^ ^ 

woraus bei Anwendtmg des Qaerschnittes Fig. 76 eine Material- 
erspamis von Sl^/^ gegenüber dem Querschnitt Fig. 81 resultiert. 

In der Tabelle auf Tafel VIII sind eine Reihe Querschnittsformen 
▼on gleicher Festigkeit zusammengestellt und bei den vergleichenden 
Werten der Querschnitt Fig. 81 als Einheit angenommen. 

Es sei hier noch bemerkt, was mehr oder weniger selbstver- 
stftndlich, dass solche unsymmetrischen Querschnitte nur solange Quer- 
schnitte von gleicher Festigkeit sind, als die biegenden Erftfte eine 
konstante Richtung haben; wird dahingegen der Körper abwechselnd 
nach entgegengesetzten Richtungen durchgebogen, so müssen, wie 
bei Schmiedeeisen, symmetrische Querschnittsformen angewendet, und 
bei Berechnung derselben der kleinere Wert der zulässigen Inan- 
spruchnahme eingeführt werden. 

Anmerkung. Abweichend von der hier zugrunde gelegten Erklä- 
rung der Querschnittsformen Yon gleicher Festigkeit als solche, bei 
denen auf der Zug- und der Druckseite gleichzeitig die zulässige 
Inanspruchnahme erreicht wird, fahrt Reuleaux in seinem «Kon- 
strukteur' als Querschnittsformen yon gleicher Festigkeit solche 
Querschnitte auf, bei welchen, bei einer genügend weit getriebenen 
Belastung, die Spannungen auf der Zug- und der Druckseite gleich- 
zeitig die Elastizitätsgrenze erreichen. Da nun diese Spannungen 
in dem Verhältnis 1:2 zueinander stehen, müssen in diesem Falle 
die Querschnitte so gewählt werden, dass die neutrale Axe die Hohe 
des Querschnittes ebenfalls im Verhältnis 1 : 2 teilt. 

Als Beispiele solcher Querschnitte führt Reuleaux die drei in 
Fig. 90 dargestellten an und gilt für dieselben der Reihe nach: 

I n m 

Trägheitsmoment J = 278 b^ 440 h^ 992 5* 
Widerstandsmomente bezogen auf die Zugseite 

W=Mfib^ 55^8 102,4 5» 

Fläche F=. 19 5* 25 5« 40,8 5- 
Flächenverhältnis bei gleicher Tragfähigkeit 

1 0,97 1,04 

Da nun die Belastungen nie bis zur Elastizitätsgrenze gesteigert, 
sondern die Spannungen die zulässigen Inanspruchnahmen nicht über- 
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schreiten dürfen, so erscheint die im Vorstehenden gegebene Erldft- 
nmg der Qnerschnittsformen gleicher Festigkeit die praktischere. 

§ 32. WaU der Qüerschnittsform. 

Schon im vorangegangenen Paragraphen wnrde nachgewiescD, 
dass die Eigentümlichkeiten des Materials von Einfluss auf eine 
rationelle Wahl der Qüerschnittsform sind und zwar allgemein, dass 
symmetrische Querschnitte nur rationell bei solchen Materialien sind 
deren Zug- und Druckfestigkeitgleich, also z. B. bei Schmiedeeisen etc., 
dagegen unsymmetrische Querschnitte bedingt werden durch Mate- 
rialien, deren Zug- und Druckfestigkeit verschieden, z. B. Gusseisen. 

Weiter spielt hier die Schwierigkeit der Formgebung in den 
verschiedenen Materialien eine Rolle, sowie die Eigentümlichkeit der 
natürlichen Form, in der die Materialien vorkommen. So gestattet 
z. B. das Gusseisen mit Leichtigkeit die Anwendung jeder beliebigen 
Form und können hier somit Querschnittsformen gewählt werden, die 
die rationellste Materialverwendung gestatten. Beim Holz hingegen, 
welches ebenfalls verschiedene Festigkeit gegen Zug und Druck zeigt, 
ist man gezwungen, nur einfache, meist rechteckige Querschnitte an- 
zuwenden, da sein Vorkommen und seine Bearbeitungsftlhigkeit bei 
Anwendung komplizierterer Formen einen Material verlust bedingen, 
der, die grössere Arbeit noch hinzugerechnet, lange nicht aufge- 
hoben würde durch die bessere Materialausnutzung bei Querschnitten 
gleicher Festigkeit. 

Mit Rücksicht auf die zu wählende Qüerschnittsform ist ferner 
zu bemerken, dass die Spannungen nach der neutralen Axe hin all- 
mählig bis auf Null abnehmen und nur das von der Neutralen 
möglichst entfernt liegende Material in seiner vollen Festigkeit aus- 
genutzt wird. Hieraus folgt, dass das Material in solchen Quer- 
schnitten besser ausgenutzt wird in denen in der Nähe der Neutralen 
kein Material angehäuft ist, also z. B. in den hohlen Querschnitten 
besser als in denen, wo das meiste Material im Innern angeordnet ist. 

Sollen z. B. der Kreisringquerschnitt und der volle Ereisquer- 
schnitt Fig. 91 gleiche Tragfllhigkeit , also gleiches Widerstands- 
moment zeigen, so muss sein: 

n D^ — d^ n 



82 D 32 



d 



3 
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D^ — d^ 

— = S^ wäre nun beispielsweise 

d = 0,7 D, so ist 

D 

0,76 D* = rf® und hieraus 

D = 1,1 J und 

d = 0,77 d 

Während nun die Mäche des vollen Kreisquerschnittes gleich 
-ri^j ist die des eben berechneten Bingquerschnittes 

J ["(1,1 cO* — (0,77 Sy'^ = ^. 0,62 a» 

was einen Materialgewinn von 38^/^ bei Anwendung des ringförmigen 
Querschnittes gegenüber dem vollen Ereisquerschnitt ausmacht. 

Doch auch hier kommt wieder die leichtere oder schwierigere 
Formgebung in Betracht. So kann man z. B. mit Leichtigkeit hohle 
gusseiseme Axen herstellen, wohingegen die Herstellung derselben in 
Schmiedeeisen sehr umständlich und teuer ist. 

Als weiteres Beispiel sei hier angeführt der Vergleich zwischen 
dem sternförmigen Querschnitt, wie er besonders früher bei guss- 
eisemen Axen sehr beliebt, und dem ringförmigen, s. Fig. 92. 

SoUen beide Querschnitte gleiche Festigkeit zeigen, so ist Be» 
dingung: 

Nimmt man nun an: 

Ä= 2d 

6 = 0,4 6? und 

b == 0,7® so wird 

I^Ct? rf' + 0,4 d (8 d« - 0,64 d») + 0,64 d\2d- 0,4 i) ]= 

_ TT - g)^ — (0 ,7 ®)* oder 
~ 82 ® 

0,589 + 2,944 + 1,024 ^. n ^^^ ^, 
_i ! — ! ! — ! d* = — 0,76 5>* 

12 32 ' 

0,38 d^ = 0,074 S)' und hieraus 
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S) = 1,724 d und femer 
b = 0,7. 1,724 i = 1,207 rf 
Nach den oben gemachten Vorsausetzongen ist- nun der Inhalt 
des Stemqnerschnittes 

Fl = ^ eP 4- 2 (2 d — rf) 0,4 (i = 1,585 d'^ 

und nach den berechneten VerhlUtniBsen die Ereisrlngflftche 

f^ = -^ r (1,724 rf)* — (1,207 d)« 1 = 1,173 d* 

sodass der Stemqnerschnitt l,35mal so viel Material fordert als der 

Bingqnerschnitt. 

Was weiter die zu w&hlende Querschnittsform anlangt, so ist zu 

berücksichtigen, dass bei Querschnitten, welche zwei Hauptl&ngen- 

dimensionen, Breite nnd Höhe, besitzen, die Höhe einen weit grösseren 

Einflnss anf die Tragfähigkeit ausübt als die Breite, weil, wie die 

Berechnungen in § 29 und 80 ergeben, die Höhe stets in höherer 

Potenz vorkommt als die Breite. Sind z. B. h und b Höhe und 

Breite eines Bechteckes, so ist das Widerstandsmoment des hoch- 

b ' h^ hb* 

stehenden Bechteckes — - — , das des liegenden —--, würde nun etwa 

A = 8 5 sein, so betrüge im ersteren Falle das Widerstandsmoment 

9 6» 8 &« 

— r— , im anderen Falle — ^, es würde sich hiemach auch die Trag- 
fähigkeit in beiden Fällen verhalten wie 8:1. 

§ 88. Der Preitrigcp. 

Unter Freiträger versteht man einen an einem Ende unwandel- 
bar befestigten Träger, welcher auf irgend eine Art belastet ist 

A. Ist der Träger, wie in Fig. 93, am freien Ende durch eine 
Einzellast belastet, so ist für eine beliebige Stelle das biegende 
Moment P • x, dieses wird um so grösser, je mehr man sich der Be- 
festigungsstelle nähert und erreicht an dieser Stelle den Maximal- 
wert P- l. 

Macht man den Träger prismatisch, giebt ihm also auf der 
ganzen Länge einen und denselben Querschnitt, so muss für die 
Befestigungsstelle sein 

P . 1 = W • s 168. 
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Da für die sämtlichen übrigen Querschnitte das Biegangsmoment 
kleiner ist als P - ly so wird dort das Material nicht in seiner vollen 
Festigkeit ausgenutzt, der Träger ist also an diesen Stellen über- 
stark, sodass, wenn ein Bruch eintritt, derselbe wahrscheinlich an 
der Befestigungsstelle eintreten würde, man nennt daher den Quer- 
schnitt an dieser Stelle den gefährlichsten Querschnitt. 

B. Wird ein Freiträger durch mehrere Einzellasten belastet, 
(s. Fig. 94), so ist für die Befestigungsstelle das Mazimalbiegungs- 
moment 

M=P' / + Pi- /t + -Pg- ^8 +• •• 
und es muss fEb: diese Stelle sein 

P' 1+ P^' h + P2' k + ' • • ' = W' 8 169. 

C. Wird ein Freiträger auf seiner ganzen Länge durch eine 
Last Q gleichmässig belastet, so kann man sich die ganze Last im 
Schwerpunkt S derselben (Fig. 95) konzentriert denken. S liegt, wegen 
der Torausgesetzten gleichmässigen Verteilung, auf der halben Länge, 

es ist somit M -^ und 

9^^ = w . « 170. 

Nach letzterer Gleichung kann man auch rechnen, wenn der 
Träger durch eine mehr oder weniger grosse Anzahl Einzellasten, 
welche gleichmässig auf seiner Länge' verteilt sind, belastet ist 
(8. Fig. 96). 

D. Wird ein Freiträger gleichzeitig durch eine Einzellast und 
durch eine gleichmässig verteilte Belastung belastet (Fig. 97), so 

/ 
wird M ^. P • l + Q -^ also: 

/(P-j_0,5 Q)=W' 8 171. 

Das Eigengewicht eines Trägers kann ebenfalls als gleichmässig 
über die ganze Länge verteilte Belastung angesehen werden und 
kann man daher Glchg. 171 auch dazu benutzen, um einen Frei- 
träger, der durch eine Einzellast belastet, mit Bücksicht auf sein 
Eigengewicht zu berechnen, wenn man nur an Stelle von Q das 
Eigenwicht des Trägers setzt. 

Bttbber, FattlgkolUlebre. g 
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Beispiele: I. Welche Dimensionen erhält ein Freitrftger ans 
Kiefernholz von 1,2 m Länge, der nach Fig. 93 am äussersten Ende 
mit 500 kg belastet ist? Der Querschnitt soll ein Rechteck sein, 
dessen Seitenverhältnis 5:7 ist. Der Träger gehöre einer perma» 
nenten Konstruktion an und ist die Belastung eine ruhende. 

Berechnung: Sind h und h Breite und Höhe des Querschnittes, 
so ist das Widerstigidsmoment 

und da 6 = ~A 

7 

5 « 
— A* 

^ 1 5 Ä» 

6 42 

Da der Balken einer permanenten Konstruktion angehört, so ist 
er für eine lOfache Sicherheit zu berechnen. Die Bruchbelastung 
des Kiefernholzes beträgt gegen Druck 4,5 kg (Zug 11,3), somit ist 
8 = 0,45. 

Es ist jetzt nach Glchg. 168 

8 

also 

5 Ä» 500 . 1200 



42 0,45 

und hieraus die nötige Höhe des Balkens 



8 



^Y^ 



500 . 1200 

- = 223,6 •>., 225 mm 



5 . 0,45 

5 
und 6 = — . 223,6 = 159,7 •^ 160 mm 

7 

n. Welche Belastung vermag ein Walzwerksträger von den in 
Fig. 98 angegebenen Querschnittsdimensionen und 2,5 m Länge mit 
Bücksicht auf sein Eigengewicht an seinem freien Ende bei 5facher 
Sicherheit noch zu tragen? 

Berechnung: Nehmen wir das specif. Gewicht des Eisens zu 
7,8 kg pr. 1 Kubikdecimeter, so beträgt das Eigengewicht dea 
Trägers 
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_ 2^^0,10 + 180^ 2^ _ 

10000 ' ' ^ 

Das Widerstandsmoment des Querschnittes ist: 

,^ \^^ I 90- 200» — 83 • 180»! = 196620 
12 . 100 L J 

Die zulässige Inanspruchnahme beträgt bei 5facher Sicherheit 

, -_ _ _ 8 

Diese Werte in Olchg. 171 eingesetzt giebt 

2500 (P + 0,5 . 60) = 196620. 8 
und hieraus die gesuchte Belastung 

196620 .8 ^ , ^^ ^^^ ^ 7 

^ =^ ^K^^ — 0,5 . 60 = 629,2 Itg 

2500 ' ^ 

m. Es sind die Kurbel- und Zapfendimensionen des in Fig. 99 
dargestellten Hebels für eine zu übertragende Kraft von 500 kg zu 
berechnen. Die Kraft ist in ihrer Richtung wechselnd. Der Arm 
besteht aus Schmiedeeisen, die Zapfen aus Stahl. 

Berechnung» Legen wir der Berechnung eine 5fache Sicher- 
heit zugrunde, so beträgt, bei konstanter Belastung, die zulässige 

40 
Inanspruchnahme des Schmiedeeisens -— = 8, da aber hier die Ejrafb 

5 

g 
in ihrer Richtung wechselt, so ist « = — = 2,7. 

100 
Für Stahl erhalten wir ebenso s = - — r- = 6,7. 

5*3 

Die zu übertragende Kraft wird zunächst von zwei Zapfen auf- 
genommen und kann man annehmen, dass dieselbe sich auf der 
ganzen Länge derselben verteilt, es ist dann, für den Kreisquerschnitt 
W = 0,1 cP gesetzt, fär jeden Zapfen nach Olchg. 170. 

500 • / ^^ ^ ^„ 

= 0,1 d^ ' 6,7 

2-2 

nimmt man nun / = 1,4 £?, so wird 

500 - 1,4 

2 • 2 

und hieraus der Zapfendurchmesser 



= 0,1 • d^ ' 6,7 



/500 • 1,4 
2 • 2 • 0,1 • 6,7 



8^ 
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nimmt man noch 5^/^ für den Verschleiss, so wird 

d =-- 1,05 • 16,3 = 17,1 ,^ 17 mm 
und die Zspfenlftnge 

/ = 1,4 • 17 = 28,8 -^ 24 mm 
Nehmen wir weiter für den Enrbelarm das Verhältnis der Dicke 
b znr grössten Breite h gleich 1:2, so wird für den rechteckigen 
Querschnitt 



6 2 6 

somit nach Olchg. 168 

Ä* 500 • 350 

T2 '" "277" 

and hieraus 



V 



500 • 350 ' 12 

vi 



92 mm 



and i =3^ — - = 46 mm 

Am obersten Ende (in der Zapfenmitte) mass der Karbeiarm 
mindestens noch den nötigen Schabqaerschnitt aafweisen, derselbe 
beträgt 

500 

^' = TTcT-^ n -" 231,5 

0,8 • 2,7 

es mass somit, wenn man die Armdicke* konstant hält mindestens sein: 

231,5 
h. = — r— = 50 mm 

^ 46 

lY. Es sind die Verhältnisse der schmiedeeisernen Balancier- 
haae Fig. 100 für ein Steingewicht von 2000 kg za bestimmen. 

Berechnang. Da die Belastang hier wohl eine naheza kon- 
stante ist, kleine Stösse and Erschütterungen jedoch nicht zu ver- 
meiden sind, so legen wir der folgenden Rechnung eine 8fache Sicher- 

40 
heit zugrunde, so dass die zulässige Inanspruchnahme .« = — «=:. 5 

o 

beträgt. 

Nimmt man für die Zapfen l = 1,2 ' d, so ist, da jeder der- 

2000 
selben — = 1000 kg zu tragen, und diese auf seiner ganzen Länge 
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gleichrnftssig verteilt angenommen werden kann, das Biegongsmoment 

1000 • 1,2 d 
nach Olchg. 170, if=^ ^ , somit moss sein 

1000 • 1,2 d ^ . ,8 ^ , 
— ^ — = 0,1 (T • 5 oder 

1 ,2 - 500 = 0,1-5 cP und hieraas 

5ÖÖ" 



^ 0,1 • 



35 mm and 



5 

1=1,2' 35 = 42 mm 
Giebt man der Haue einen quadratischen Querschnitt, so 

Femer ist das biegende Moment för jeden Arm 

1000 • L 1000 • 442 



Jlf = 



und somit 



1000 • 442 Ä» ^ 

— - 1= - .5 



2 6 



hieraus 



= /il^ 



lOQO •442-6 

— — i^x^ 65 mm 

2 ' 5 

y. Es sind die Dimensionen des gusseisemen Balanciers der in 
Fig. 16 angegebenen Balanciei*smaschine zu berechnen, und die in 
Fig. 101 angefahrten Dimensionen für den mittleren Querschnitt zu-i 
gründe zu legen. 

Berechnung. Da die den Balancier auf Biegen beanspruchende 
Kraft in ihrer Bichtung wechselt^ also jede Ourtung abwechselnd auf 
Zug und Druck beansprucht wird, so muss man hier von der An- 
wendung eines Querschnittes von gleicher Festigkeit absehen und 
einen synunetrischen Querschnitt (Fig. 101) nehmen. 

L&Bst man bei der Berechnung die Mittelrippe als in der neu- 
tralen Axe liegend, weg, so beträgt das Widerstandsmoment des in 
Fig. 101 angegebenen grössten Querschnittes: 

W-^ 12^50 b'^' ''^^' - * ('^^ ~ ^'^ *)'] 
Die grOsste, am äusseren Ende^ also an einem Hebelsarm von. 
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8000 mm wirkende Kraft, ist nach Fig. 18 gleich 14687 A^ also das 
Moment derselben 3000 ' 14687. Hier hinzu käme noch das Moment 
des Eigengewichtes; letzteres soll nach Fig. 18 für jeden Balancier- 
arm 1000 kg betragen. Nehmen wir nun noch an, dass der Schwer- 
punkt eines solchen Armes um 1200 mm von der Axe entfernt liegt, 
so ist das gesamte Biegungsmoment 

M^ 14687 • 3000 + 1000 • 1200 
Da es ratsam ist (s. § 5), den Balancier für einen grösseren 
Sicherheitsgrad zu berechnen als die übrigen Teile, letztere aber in 
der Aufgabe Ylll § 16 für den SicherheitsfiELktor 5 berechnet sind, 
soll hier derselbe zu 8 angenommen werden. Die Bruchbelastung 
des Gusseisens gegen Zug beträgt 12,5, somit die zulässige Inan- 
spruchnahme 

12 5 
s — ' = 1,56 t^^ 1,6 kg 
8 

Es lautet jetzt also die Biegungsgleichung: 
14687 • 3000 + 1000 • 1200 = t^T-Tr^I 2-7008— (700— l,2/>n 

1 ü ' t>ou L J 

hieraus 

18810125000 = h [686000000 — (700 — 1,2 6)»] 
Dieser Gleichung würde sehr annähernd b »^^ 47 mm genügen, 
so dass man in Wirklichkeit nehmen kann 

6 = 50 mm 
Die Breite der äusseren Gurtungen wird dann 

2 • 50 - 100 wm 
und die Dicke derselben 

0,6 • 50 = 30 mm 

Tl. Es sind die Verhältnisse der Supportständer einer grossen 
Hobelmaschine zu bestimmen, welche gestattet Arbeitsstücke bis zu 
2 m Höhe noch hobeln zu können, wonach sich die Verhältnisse er- 
geben wie sie in Fig. 102 angedeutet. 

Der Querschnitt der Ständer sei der in Fig. 103 angegebene. 

Berechnung. Die Güte der Arbeit einer Werkzeugmaschine 
i st in hohem (jhrade abhängig von der Ünbeweglichkeit der Maschinen- 
gestelle, da durch Viberationen derselben Ungenauigkeiten in der 
Arbeit entstehen. Es müssen daher alle Maschinengestelle für die 
grösstmöglichste Beanspruchung, unter Annahme der denkbar un- 
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günstigsten Verhältnisse und für einen aussergewöbnlich hohen Sicher- 
heitsfaktor berechnet werden. 

Die die Maschine beanspruchende Kraft ist der Dmck an der 
Spitze des Werkzeuges; dieser ist abhängig vom Spanquerschnitt und 
der Festigkeit des Materials. 

Nehmen wir die grösste Spandicke zn 1,5 mmj die grösste Span- 
breite zu 100 mm und die Schnittfestigkeit des Eisens zn 40 kg, so 
ist der grösste Materialswiderstand 

P ^ 1,5 • 10 • 40 ^= 600 kg 
(nach Hütte : P max = 500 kg). 

Die hier zn berechnenden Ständer werden am angünstigsten be- 
anspracht, wenn der Support sich am äussersten Ende befindet, da 
dann ein einziger Ständer annähernd den ganzen Druck aufzunehmen 
hat. In diesem Falle beträgt nach den in Fig. 102 angegebenen 
Verhältnissen das Mazimal-Biegungsmoment für einen Ständer 

3f = 600 • 2500 

Nehmen wir, des erforderlichen sehr hohen Sicherheitsg^ades 
wegen, die zulässige Inanspruchnahme des Gasseisens, auf Druck, 
« ^= 1, so ist das erforderliche Widerstandsmoment des Querschnittes 

600-2500 ,,^^^^^ 
W= = 1500000 

Der Querschnitt Fig. 103, den die Ständer erhalten sollen, lässt 
sich, wie leicht ersichtlich, durch horizontale Verschiebung der oberen 
Teile in den Querschnitt Fig. 104 verwandeln, welcher mit ersterem 
gleiches Trägheitsmoment besitzt. Gestaltet man den Querschnitt als 
solchen von gleicher Festigkeit, so beträgt, nach dem früher hierüber 
Gesagten, das Trägheitsmoment: 

J ^ \ 150 (0,3 hy + 150 • 0,3 h (0,1 hy + ^ ^0 (0,65 kf + 
12 1^ 

40 • 0,65 h (0,875) A» + :^ 80 (0,05 hf + 80 • 0,05 A (0,726 A)» 

Dies ausgerechnet giebt 

J= 4,1711 ä3 
und das Widerstandsmoment bezogen auf die Druckseite 

_. 4,1711 A» _. ,, 

Es muss somit sein 

5,56 h^ = 1500000 
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und hieraus 



=/ 



1500000 

- - — :::= 519,4 ,^^ 520 nwi 
5,56 



und weiter die Höhe der Zuggurtung 

0,8 • Ä = 0,8 • 520 = 156 mm 
und die Höhe der Druckgurtnng 

0,05 • h = 0,05 • 520 = 26 mm 

YII. Das in Fig. 105 angegebene Lagerkonsol hat durch ein 
nebenbefindliches Bad, sowie durch das (xewicht der Welle 'einen 
Druck von 850 hg auszuhalten, wie gross muss die Breite h der 
unteren Rippe gemacht werden, wenn der Querschnitt ein solcher 
von gleicher Festigkeit werden soll? 

Berechnung. Da von solchen Lagerkonsolen nicht nur ge- 
nügende Festigkeit, sondern auch eine gewisse Steifigkeit verlangt 
wird, um durch Federungen nicht den ruhigen Qang des Triebwerkes 
zu beeinflussen, so darf die zulässige Inanspruchnahme des Materials 
nur sehr gering genommen werden und nehmen wir deshalb för 
Gusseisen auf Druck nur 5 = 2, es ist dann nach filchg. 168 das 
erforderliche Widerstandsmoment 

^ PI 850-700 ^^„,^^ 
TF= = = 297500 

8 2 

Unter den in § 31 zugrunde gelegten Annahmen bekommt int 
Querschnitt Fig. 105 die neutrale Axe NN die angegebene Lage und 
beträgt das Trägheitsmoment in Bezug auf diese: 

J= — 100 • 30» + 100 • 30 • 65« + -\ 20 • 270» + 20 • 270 • 
12 12 

86« — — 20 • 130» — 20 • 130 • 85« + ^- 6 • 20» -f- 6 • 20 • 280» 

hieraus 

J= 66273333 + 11246,7 • 6 

und das Widerstandsmoment bezogen auf die Druckseite 

„ 66273333 + 11246,7 • 6 ^„,^„ « . .^ o^ . 
W= ^- '- _= 27597,2 + 46,86 h 

es muss somit sein: 

27597,2 + 46,86 • h = 297500 und hieraus 
297500 — 27597,2 
^ = 46,86 - = ^Q ^^ 
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Anwendungen. 

§ 34. Berechnnng der Badarme. 

Die Arme der Zahnräder, Biemscheiben etc. können angesehen 
werden als Freitr&ger von der Lange R des Badradius, die in der 
Nabe fest eingeklemmt und am anderen Ende durch die vom Bade 
za übertragende Umfangskraft P belastet sind. 

Es ist im Allgemeinen nicht anzunehmen, dass alle Arme eines 
Bades gleichzeitig and gleichmässig zur Erafikübertragung herange- 
zogen werden, jedoch lAsst sich die Art dieser Verteilung theoretisch 
absolut nicht bestimmen und ist man deshalb auf Annahmen be- 
schränkt. Es soll hier angenommen werden, dass ^/g der vorhandenen 
Arme gleichm&ssig zum Tragen konunen, dann ist nach den eben 
Angedeuteten Bezeichnungen, wenn noch t die Armzahl und W das 
Widerstandsmoment des Armquerschnittes in der Badmitte bedeutet, 
allgemein: 

p • B = W • 8 i 172. 

8 

Die gewöhnlichen Armquerschnitte sind der elliptische, Fig. 106, 
und der kreuzförmige, Fig. 107. 

Für den elliptischen Armquerschnitt ist allgemein 

»'■=■• 32- * • ** 
In der Praxis gebräuchlich ist b =- 0,5 /i und wird hierfür 

32 ' 64 

in Olchg. 172 eingesetzt giebt 

^•^= £**••• 3 



und hieraus 






173. 



Nimmt man für Gkisseisen, welches das gewöhnliche Bädermate: 
rial ist « as 2,5, so wird die Höhe des Armes in der Badmitte 

8 

h = 2,906 Y-^ 174 
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Bezeichnet nun noch n die Anzahl Umdrehungen pr. Minute, t; 
die Umfangsgeschwindigkeit des Hades und N den zn fthertragenden 
Effekt in Pferdestärken, so ist: 

V 

71 ' B • n , 

^' ttt: also 

80 

30 • 75 • A'' 

n R ' 71 

Dies in Glchg. 174 eingesetzt gieht 

8 



h =^ 259,731/ -r^- 175. 



i ' n 

Bei dem kreuzförmigen Armquerschnitt Fig. 107 rechnet 
man nur die Hauptrippe h ' b, da die Nebenrippe, weil sie in der 
neutralen Aze liegt, nur sehr geringe Biegungsfestigkeit besitzt; es 
ist also für diesen Fall 

b • h^ 

W 



6 
In der Praxis gebr&uchlich ist b ^^^ 0,2 h, sodass also wird 

0^» h^ 

6 ' 30 

Dies wieder in Glchg. 172 eingesetzt giebt: 

P • i? =^ — • s 



30 8 
und hieraus 



, = y ^oPB _ yp^ 176. 

Setzt man hierin wieder für Gusseisen 8 = 2,5 80 erhftlt man 
die Armhöhe in der Radmitte 

8 

h = M07)/^ 177- 

oder, wenn man ebenfalls P «= emsetzt 

TT JS • n 

8 

h = 295,571/ ^ 178. 
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Anmerkung. In Amerika weit verbreitet ist die Anwendung un- 
yersteifter Flachkantarme (besonders bei Zahnrädern), s. Fig. 108. 
Der Zweck derselben ist, eine gleichmässige Beanspruchung des ganzen 
Kranzes und sämtlicher Arme zu gewinnen und so der Überlastung 
eines einzelnen durch seine federnde Nachgiebigkeit vorzubeugen. 
(8. Radinger Bericht über die Weltausstellung in Philadelphia 1876. 
XXY. Heft. Dampfinaschinen und Transmissionen.) 

§ 35. Bereehnnng der Teilung der Zahnräder. 

Die Zähne der Zahnräder können als Freiträger betrachtet 
werden, die anf dem Badkranz unwandelbar befestigt und durch den 
Zahndmck P belastet sind. 

Der Angriffspunkt des Zahndruckes verschiebt sich während des 
Ganges der Bäder auf der ganzen Höhe des Zahnes und ist es daher 
rat«am, die Zähne fär den Fall zu berechnen, dass der Zahndruck 
in der Zahnspitze angreift und setzt dabei gleichzeitig voraus, dass 
stets nur ein einziger Zahn in Eingriff, dass also ein einziger Zahn 
der ganzen, durch das Bad zu übertragenden Kraft zu widerstehen hat. 

Für die in Fig. 109 gemachten Bezeichnungen ist somit nach 
der allgemeinen Biegungsgleichung 

6 
Man ist in der Praxis jetzt fast allgemein daran gewöhnt, die 
sämtlichen Zahndimensionen auf die Zahnteilung zu beziehen und 
zwar kann man als mittlere Verhältnisse annehmen 

Ä = 0,7 • ^ 

* 21 
und annähernd 

d= 0,5 ' t 
femer 

b — u- t 

worin a ein EoöfQcient bedeutet, der abhängig ist von der Art der 
Verwendung der Bäder: derselbe wird wie folgt angenommen: 

Ar Kranräder a:»2 

„ gewöhnliche Triebwerksräder a = 2 bis 8 

„ Triebwerksräder, welche, wie verzahnte Schwungräder 
an Dampünaschinen etc., sehr grosse Arbeiten zu 
übertragen haben a bis zu 5 
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Solche grosse Zahnbreiten wendet man nur ausnahmsweise an 
und zwar daim, wenn unter gewöhnlichen Verh&ltnissen, die Zahn- 
teilung grösser als 80 bis 100 mm wird, was als grösster Wert für 
Zahnteilungen angesehen werden kann. 

Setzt man diese Verhältnisse in obige Qleichung ein, so ergiebt sich: 



8 



oder 



0,7 P = «^„-^. , 



und hieraas 



179. 



Für Bäder mit geringer Umfangsgeschwindigkeit, hauptsächlich 
also f&x Kranräder, kann man, bei Anwendung von Gusseisen 
« = 2,5 setzen und erhält dann 

t = 2,74 y ^* 180. 

Für Bäder aus anderen Materialien kann man leicht durch Ein- 
setzen der entsprechenden zulässigen Inanspruchnahme aus Glchg. 179 
die erforderliche Zahnteilung finden. 

Bei Bädern mit grosser Umfangsgeschwindigkeit, wozu haupt- 
sächlich die Trans missionsräd er zu rechnen sind, hat man den 
Wert der zulässigen Inanspruchnahme, mit Bücksicht auf den grösse- 
ren Yerschleiss und den unvermeidlichen Erschütterungen entsprechend 
kleiner zu wählen, und zwar kann man sich in diesem Falle folgen- 
der Angaben bedienen: 



Umfangsgeschwindigkeit . 
zulässige Inanspruchnahme 



l 


2 


4 


6 


8 


10 


12 


2.2 


2,1 


1,9 


1.8 


1,7 


1,5 


1,4 



Meter 
kg 



Bei Bädern, welche Stössen ausgesetzt sind oder sich in 

* 

der Nähe grosser Schwungmassen bewegen, muss man die zulässige 

Inanspruchnahme, je nach der Grösse der zu erwartenden Stösse, 

noch geringer, bis zur Hälfte der letzt angegebenen Werte nehmen. 

Bei Transmissionsrädem ist häufig an Stelle des Zahndruckes 

der zu übertragende Effekt N in Pferdestärken, der Badius ü^ des 

Bades und die Anzahl n der Umdrehungen pr. Minute gegeben, 

dann ist: 

30 • 75 JV 



P = 



71 ' B ' n 
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dies in Glchg. 179 eingesetzt giebt: 

t^no}/ ^^—- 181. 

Femer kommt es mitunter vor, dass von einem zu berechnenden 
Zahnrade nur das zu übertragende Moment M und die Zähnezahl x 
gegeben ist, wie z. B. bei Schneckengetrieben, Wind werken etc.; als- 
dann gelangt man wie folgt zn einer Formel fELr die Teilung. 

Nach den im Vorstehenden benutzten Bezeichnungen ist 

1) 2 n R=zx' t 
femer 



und 



Aus 1) folgt 



väs 3) 



2) 


P- B = 


^ M 


8) 


t-4,1 
B = 


' a's 

X' t 

2n 
P 


<«. 


= 4,1» - 


— also 




a' s 




P... « 


'8' r^ 



4,1" 
Diese beiden Werte f£br R und P in 2) eingesetzt giebt: 

a ' 8 ' t^ z- t 



M = 



4,1* 2 TT 



und hieraus: 



-1/ 2 ' n • 4,1» ' 



M 

a ' 8 ' z 



oder 



8 



t = 4,788 l/— ^. 182. 

Für Holzeisenräder erhält man die Teilung wie folgt. Nimmt 
man die zulässige Inanspruchnahme des Holzes, wegen der hier nur 
allein benutzbaren besten Qualität, gleich 1 und die des Eisens wieder 
gleich 2;5, bezeichnet femer die Dicke des Eisenzahnes mit d und 
die des Holzzahnes mit d^y so ist, wenn h noch die Zahnbreite be- 
deutet 



n 
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'-^ 2.5^*4-. 1 
6 6 

hieraas 

2,5 d^ = d^-^ 

also 

d^ ^d Vi.h = 1,58 rf 

d. h. bei gleicher Festigkeit müssen Holzz&hne 1,58 mal stärker 

(dicker) sein als Eisenzähne. 

Nimmt man nun bei Holzeisenrädem den Spielraum zwischen 

den Zähnen beider Bäder gleich ^/^ t^ so muss sein: Holzzahnbreite 

39 
-|- Eisenzahnbreite =^ t^ ^i sodass also 89 im Verhältnis 1 : 1,58 

geteilt werden muss. Hiemach erhält man 

15 
für die Dicke des Eisenzahnes -— t 

40 

24 
» » n » Holzzahnes — t 

Nach diesen Verhältnissen lautet die Biegungsgleichung für den 
Eisenzahn: 

15 \« 



/lö \» 



t 



0,7 Pt ^ 2,5 

and hieraus die Teilung für Holzeisenr&der 

< = 3.45 1/- 183. 

' a 

Da nach Olchg. 180 für Eisenräder 

t = 2.74}/^ 

3 45 
80 ist die Teilung der Holzeisenräder gleich der -^— =1,26- 

6 e 2,74 ' 

fachen der der Eisenräder. 

In der Praxis gewöhnlich gebräuchlich ist es, die Teilung der 
Holzeisenräder gleich der l,4fachen Teilung der Eisenräder zu 

machen und nimmt man femer die 

1 6 

Stärke der Eisenzähne im Teilkreis = -r:: • i 

40 

23 
, , Holzzähne „ „ =— . t 
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Die Breite der Holzeisenräder bleibt dieselbe wie bei Eisen auf 
Eisen. 

Beispiele. I. Welche Verhältnisse erh&lt das erste Bad eines 
Pferdegöpels, an dem, an Schwiingbämnen von 4,5 m Lftnge, zwei 
Pferde mit je 50 ^g im Maximum arbeiten — und der Durchmesser 
des fraglichen Zahnrades 1 m beträgt? 

Berechnung. Der Zahndmck beträgt nach den gemachten 

Angaben 

2 • 50 - 4,5 ^^^ , 

P = TTT-^ =■ 900 kg 

0,5 ^ 

nimmt man nun noch a = 2, so wird nach Glchg. 180 

^^~y i/ 9ÖÖ 

— = 2,74 K -s- = 58,12 mm 

Die Zahnbreite beträgt also 2 • 58,12 = 116,24 ,^>^ 120 mm und 
die Breite der Arme in der Badmitte wird, 6 Arme und kreuzförmi- 
gen Armquerschnitt vorausgesetzt, nach Giohg. 177 

8 

h = 3,3071/ ^^^^~ -z. 139,68 ^ 140 mm 

' 6 

n. Der yon einer Dampfmaschine abgegebene Effekt von 80 fiP 
soll mittels eines Zahnrades von 2 m Teilkreisdurchmesser weiter ge- 
leitet werden. Die Maschine macht 60 Umdrehungen per Minuta. 
Das Zahnrad erhalte Holzkämme, das mit ihm arbeitende, Eisenzähne. 
Welche Verhältnisse sind dem Bade zu geben? 

Berechnung. Zunächst bestimmt sich die Umfangsgeschwin- 
digkeit des Bades zu 

n Rn 3,14 .1-60 ^ ^^ 
« = ^ö-= —30 = «'28^ 

sodass, nach den vorgemachten Angaben, die zulässige Inanspruch- 
nahme 8 =» Ifi zu nehmen ist. Erhielten beide Bäder Eisenzähne, 
so hätte die Teilung nach Qlchg. 181 zu betragen, wenn a = 3 ge- 
nommen 

Da jedoch das eine Bad Holzzähne bekommen soll, ist die Teilung 

XU nehmen 

i = 1,26 . 53,9 = 67,91 mm 
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Der Teilkreisdnrchmesser soll 2000 mm betragen, also der Um£Euig 

3,142 . 2000 -^ 6286 mm 

Die Z&hnezahl ist also: 

6286 
X =:= -— -— =z 92,6 ^^ 92 
67,91 

folglich die genaue Teilung 

6286 
/ = -—— = 68,32 mm 
92 



Die Dicke des Eisenzahnes ist also 



15 15 

— t = - 68,32 = 25,62 .^^ 26 mm 
40 40 

Die der Holzkämme 

24 24 

- / = — 68,32 = 40,992 •^ 41 mm 
40 40 ' 

Die Zahnbreite wird 

3 • 53,9 z.-=z 161,7 •^ 165 mm 

Nimmt man 6 Arme von kreuzförmigem Querschnitt an, so wird nach 

Glchg. 171 die Armbreite in der Badmitte 

8 

Ä = 295,57|/ ^?^ :^ 179,46 ^^ 180 mm 



6. 60 

III. Mittels der in Fig. 110 angedeuteten Schneckenwinde soll 
durch einen Arbeiter bei einer Eraftanstrengung von 12 A:^ eine Last 
von 500 A;^ gehoben werden; es sind die Verhältnisse der Winde zu 
berechnen. 

Berechnung. Zunächst bestimmt sich nach Glchg. 7 die er- 
forderliche Eisenstärke der Kette zu 

0,326 VbOÖ = 7,29 •^ 8 mm 

nimmt man den Trommelradius gleich 

10 . 8 = 80 mm, 

so ist das Lastmoment 

Mf^ ^ 80 • 500 — 40000 
Das Kraftmoment ist 

Mk =-- 350 . 12 = 4200 

nimmt man nun noch den Wirkungsgrad des ganzen Mechanismus 

zu 7/ «: 0,8 so wird die erforderliche Übersetzung 

.• = _ 'K^- _= _!^«0_ _ 31,7 _ 32 
II ■ Mk 0,8 . 4200 ' 
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Wird eine eingängige Schnecke angewendet, so erhält also das 
Schneckenrad 82 Zähne und berechnet sich die Zahnteilnng ans 
Glchg. 182, bei 2,5 kg zulässiger Inanspnichnahme und wenn man 
a = 2 annimmt, zu: 



8 



.1/^ 40 000 



^^^-^^'>^ 2.2,5.32 =''>''^^ 
Bei 32 Zähnen erhält somit das Bad einen Teilkreisradins von 

X- t 32 . 29.82 
D = = — ^V— = 303,04 ^ 304 wm 

TT 3,14 

Um die Armstärke zn bestimmen haben wir zunächst den Zahndmck 

40000 ^^„^ , 
P = -^^^- =- 263.2 Jcg 

Bei Annahme von 4 Armen nnd kreuzförmigem Querschnitt ist dann 
nach Glchg. 177 die ArmhÖhe in der Badmitte 



3 

r 



263,2 • 152 



h — 3,307 [/ \ =- 71,43 ^ 72 mm 

' 4 

rV. Ein vorhandenes Zahnradgetriebe, welches die Verbindung 
zwischen der Dampfmaschine und der Haupttriebwerkswelle herstellt 
soll durch einen Biementrieb ersetzt werden. Als Grundlage zur Be- 
rechnung des Biemens können nur die Verhältnisse des Zahnradgetrie- 
bes dienen, und seien dieselben folgende: 

Entfernung der beiden miteinander verbun- 
denen Axen a = 2000 tnm 

Zähnezahl des treibenden Bades . «^ ^= 110 „ 

„ „ getriebenen Bades , , . x^ = 50 „ 

Umdrehungen des treibenden Bades in der 

Minute ^i =^ ^^ » 

Zahnbreite 6 = 250 „ 

Beide Bäder haben Eisenzähne und soll die treibende Scheibe des 
neuen Getiiebes 3,0 m Durchmesser erhalten. 

Berechnung. Zur Bestimmung der Kraft, welche das Zahn- 
radgetriebe zu übertragen vermag, ist die Kenntnis der Zahnteilung 
erforderlich und hat man zunächst zur Berechnung derselben den 
Satz, dass bei miteinander arbeitenden Triebwerksrädem das Produkt 
aus Badius und Umdrehungszahl konstant ist. Mit Bezug auf Fig. 
111 ist somit 
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femer ist 








*,• », : 


= «*-»s 


«nd 








•-, + 


r^ — a 


ans der ersten Gleicbung folgt 






*•« = 




hierin ans 


der zweiten Oleichnng 






«» — 


♦h - 

X, 



eingesetzt giebt 

Diesen Wert in die dritte Gleichling eingeführt liefert 



•.(>+!)= 



und hierans 

a 



n 



•+s 



Die Zahlenwerte eingeführt macht 

ri = — = 1874,6 mm 

1 + — 
^ 110 

somit die Zahnteilong 

2 TT- r. 2. 3,14. 1374,6 „„ ^^ 

/ = ^ '-—r. *- = 78,48 mm 

Zi 110 

um nun aus Olchg. 179 den Zahndruck P zu berechnen hat man 

noch die zulässige Inanspruchnahme 8 nötig, dieselbe ist abh&ngig 

von der Umfangsgeschwindigkeit v, welche 

TT . r, . ni 3,14 • 0,1375 -75 ^^ ^ 

" = 30 -^ -" — iö- = '"•" *» 

betrftgt, dem entspricht s = 1,5, femer ist noch 



somit 



h 250 „ - 



p - «•*•*' _ 3,2 . 1,5 • 78,48« _ 
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Da nun die anzulegende treibende Biemscheibe 3 m Durchmesser, 
also 1,5 m Badins erhalten soll, so reduziert sich die zu übertragende 
Kraft f&r den Biemen auf 

1758 ^-^ = 1612 kg 
1,500 ^ 

Bei einer znlftssigen Inanspruchnahme des Riemens von / = 0,25 
ist somit nach Glchg, 24 der erforderliche Biemenquerschnitt 

2 . P 2 . 1612 

b ' d = — r- = r.c.^ = 12 896 qmm 
s 0,25 

Die Biemendicke {£«38 mm angenommen, giebt eine Biemenbreite 

12 896 
b = — -— = 1612 mm 

o 

Da dies f&r einen einfachen Biemen zu gross ist, nehmen wir einen 
Doppelriemen von der Breite 

0,7 . 1612 = 1128,4 .^ 1180 mm 



y. Es ist das Bäder werk der in Fig. 112 dargestellten Zahn- 
stangenwinde zu berechnen. Die Maximalbelastung der Winde be- 
trägt 1000 kg^ welche durch eine Kraft P = 30 kg, wirkend an 
einer Kurbel yon l = 300 mm, gehoben werden soll. Der Gesamt- 
Wirkungsgrad der Winde betrage ^ = 0,6.J 

Berechnung. Da die Abmessungen solcher Winden möglichst 
klein gehalten werden müssen, werden die Bäder aus Schmiedeeisen 
hergestellt und giebt man den Trieblingen nur äusserst geringe 
Zähnezahlen, welche im vorliegenden Falle für den Zahnstangentrieb- 
ling zu 5 und fELr den Kurbeltriebling zu 6 angenommen werden 
aoUen. 

Die zulässige Inanspruchnahme des Schmiedeeisens findet man bei 
anageföhrten und sich bewährt habenden Winden, unter Anwendung 
besonderer Eisensorten, zu 11 bis 16 kg angenommen, und sei die- 
selbe hier 8=12 gesetzt; femer die Zahnbreite iVgmal der Tei- 
lung, also entsprechend Qlchg. 179 a =^ 1,5, dann folgt aus ge- 
nannter Gleichung die Teilung der Zahnstange und des zugehörigen 
Trieblinges 






9* 
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Der Radius des Zahnstangentrieblings wird also bei ^ = 5 

Zi ' ti 5 . 30,55 

••• = irT^ = TTW = ^^•«^ -- 2''' *"« 

somit das Moment der Last 

Mr^ = Q' r^ = 1000 • 24,5 = 24500 
Femer ist das zum Heben der Last wirklich aufgewendete Kraft- 
moment 

3/^ = P . / . iy = 30 . 300 . 0,6 — 5400 
Das erforderliche Übersetzungsverh&ltnis des Vorgeleges also 

^^Mk _ 5400 _ 1 
^^Wl~ 24 5ÖÖ ~" 4,54 
Die Teilung des Eurbeltrieblinges, ^^ = 6 angenommen, wird nach 
Olchg. 182 

8 S 



/PI l/ 30 . 300 
4,733 y , ^ ,, ^ = 20,64 mm 
a ' s ' x^ '^ 1,5 . 12 • 6 



"8 

der Radius des Trieblinges wird also 



^2 • ^2 _ ^ • 20,64 
^ "^ 2n "" 2 . 3,14 



♦-2 -- -4—^ = -ir-^^-T- = 24,5 mm 



Nach dem oben berechneten Übersetzungsverh&ltnis erh&lt das zum 
Kurbeltriebling gehörende Rad 

Zg ^. 4,54 t:^ =- 4,54 • 6 = 27,24 .^ 28 
Zähne. Der Radius desselben wird also 

Z^' U 28. 20,64 ^^^^ 

§ 36. Bereehnnng der Stirnzapfen. 

Stimzapfen sind Freiträger, die mit ihrem einen Ende, dem 
Wurzelende, an einem zweiten Maschinenteil, meist einem Axenschen- 
kel unwandelbar befestigt und auf ihrer ganzen Länge gleichmässig, 
wenigstens kann man dies bei eingelaufenen Zapfen annehmen, durch 
den Zapfendruck belastet sind; ihre Berechnung kann daher nach 
Glchg. 170 Yorgenonmien werden. 

Für den gewöhnlichen cjlindrischen Zapfen Fig. 113 ist nun 

Tr=0,l . rf» 
somit 

P- / 

-— = 0,l.rf».« 
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Zwischen dem Zapfendnrchmesser d und der Zapfenlänge l wird fiir 
gewöhnlich ein ganz bestimmtes Verhältnis angenommen, welches so 
za wählen, dass einmal der Flächendmck einen bestimmten Wert 
nicht überschreitet und ferner das Moment der Zapfenrelbung nicht 
za gross wird. Bezeichnet man allgemein 

/ = a* (f 
so wird 

= 0,1 d^ • s 

oder 

a • P = 0,2 . <i* • s 
und hieraus allgemein der Durchmesser massiver, cylindrischer Zapfen 

* = /54 = «,«««/¥ m. 

Da die Zapfen dem Yerschleiss unterworfen sind, für welchen 5 Proz. 
gerechnet werden sollen, so ist es besser den Zapfendurchmesser zu 
dimensionieren nach 

d =^ 1,05 . 2,236}/ ^^ = 2,»48|/ " y^ 185. 

Was die zulässige Material -Inanspruchnahme anlangt, so ist zu be- 
rücksichtigen, dass durch die Drehbewegung die Richtung der Span- 
nungen im Material wechselt, sodass man nur ein Drittel der bei 
konstanter, ruhender Belastung, zulässigen Inanspruchnahme nehmen 
dar£ Rechnet man daher mit 5facher Sicherheit, so wird fur:^ 

1 40 
Schmiedeeisen 8 = -^ -~- ^= 2,67 •x^ 3 

3 5 

bei YorztLglicher Qualität — ä = 4, 

Stahl . . » = -L 12? = 6,67 ^^ 7 

3 5 

Gasseisen * = - • — -^ = 0,88 u^ 1 

3 5 

bei vorzüglicher Qualität für hohle Zapfen « bis zu 2. 

Weiter nimmt man für 

schmiedeeiserne Zapfen a = 1,4 

Stahlzapfen a =» 1,4 

gusseiseme Zapfen a =^ 1^3 

welche Werte jedoch nur für Umdrehungszahlen bis zu 50 per Minute 

gelten. 
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Obige Werte für s und a in Glchg. 185 eingesetst giebt IBr 
die Durchmesser yon 

schmiedeeiserneD Zapfen d =i 1,604 V P 186- 

Stahlzapfen d = 1,05 VP 187. 

gnsseiserne Zapfen ^ d =^ 2,677 Vp~ 188. 

Mitunter werden Zapfen, besonders gasseiserne Zapfen, hohl ge- 
macht, s. Fig. 114. 



Alsdann ist 



l^immt man nun 



80 wird 



32 JJ 



ß' A 



^y=^^(y-ß')j>' 



Die Biegnngsformel lautet also in diesem Fall 

%- = Iz " - "■> "* • ' 

und hieraus der äussere Zapfendurchmesser 

'^ 5 . 2 . TT (1 - /?4) ' ^ s{l- ß*) 

oder wenn man wieder l ^= a D setzt: 

Z)= 1/ =2.2571/ T— 



189. 



190. 



Stimzapfen werden mitunter auch als Eugelzapfen ausgeführt 
(s. Fig. 115) und sind dieselben so zu dimensionieren, dass sie 
hinten an der schwächsten Stelle noch den Durchmesser d des ge- 
wöhnlichen, cylindrischen Zapfens zeigen und ausserdem letzterer 
Zapfen ganz in der Kugel Platz findet. Hiemach umiss, wie aus 
Fig. 115 ersichtlich, der Kugeldurchmesser betragen 

D= Vd^ + /« 

setzt man hierin wieder 

l •=2 a • d, 
80 wird 
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bieiin den Wert für d aus Glchg. 185 eingesetzt giebt: 

D = 2,848 Yf.a{l+ a«) 191. 

s 

Wie schon bemerkt gelten die oben angegebenen Verhältnisse für a 
nur fär Umdrehungszahlen bis 50 per Minute, werden dieselben 
grösser, also n ^ 50, so soll man nach Beuleaux machen 

a = y / « 192. 

worin y =^ 0)12 für schmiedeeiserne Zapfen und Bronzelager un^ 
y = 0,15 für Gussstahlzapfen und Broncelager. 

Bei Zapfen, welche nur ganz geringen Bewegungen ausgesetzt 
sind, wie z. 6. Schamierbolzen, kann man a wesentlich kleiner neh- 
men als oben angegeben, um dadurch kleineren Bolzendurchmesser 
und geringere Reibungsverluste zu erzielen. 

Weiteres über Berechnung von Zapfen siehe in der folgenden 
Anmerkung. 

Beispiele. 

I. Welche Dimensionen erh&lt ein schmiedeeiserner Zapfen, der 
bei 150 Umdrehungen per Minute einen Druck von 2000 kg auszu- 
halten hat? 

Berechnung. Für die angegebene Umdrehungszahl ist nach 
Glchg. 192 das Verhältnis 

a = 0,12 /T5Ö = 1,47 
es muss somit nach Glchg. 185 der Zapfen einen Durchmesser er- 
hfldten von 



«o^«l/l»47 . 2000 „^^ 
d = 2,848 y = 73,5 ^^ 74 mm 

vad eine Länge 

l = 1,47 . 74 = 108,78 .^ 110 mm 

IL Der hohle, gusaeiseme Stimzapfen einer Wasserradwelle 
wird mit 5000 Jcg belastet, welche Dimensionen erhält derselbe, wenn 
das Verhältnis des inneren zum äusseren Durchmesser 1:2 ist? 

Berechnung: Für die in Glchg. 190 benutzten Bezeichnongem 
ist d = 1,3 und ß = 0,5, somit der äussere Zapfendurchmesser 



■1^1,3 ■ 5000 __ 



D = 2,257 1/ -^ = 187,98 .^ 190 mm 
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Der innere Durchmesser 

d = 0,5 . 190 = 95 mm 
und die Lftnge des Zapfens 

/ = 1,3 . 190 = 247 mm 

III. Welche Dimensionen erhält ein Stahl-Kugelzapfec, welcher 
mit 1200 kg belastet ist? 

Berechnung. Da für Stahl a == 1,4 und s = 7, so ist nach 
Olchg. 179 der Eugeldurchmesser 

D = 2,348 y ^^ 1,4 (1 + 1,42) ^- ^2,57 ^ 63 mm 

Der Durchmesser der schwächsten Stelle muss nach Glchg. 190 be- 
tragen: 

d = 1,05 i/l2ÖÖ = 36,4 ,^ 37 mm 

Anmerkung. Eine die einzelnen Verhältnisse strenger berücksich- 
tigende Berechnung der Zapfen ist folgende. 

Die an einen Zapfen gestellten Anforderungen sind: 

1. Der Zapfen muss gegen die auf ihn einwirkenden Kräfte eine 
genügende Festigkeit aufweisen. 

2. Der Zapfen muss eine genügende Schmierung gestatten, sodass 
ein Auffressen der Oberflächen nicht zu befürchten ist. 

8. Der Zapfen darf sich nicht warm laufen, 
um diesen drei Anforderungen zu genügen muss ein Zapfen berech; 
net werden: 

a) Mit Rücksicht auf die Festigkeit wozu die Gleichungen 
184 bis 188 dienen können. 

b) Mit Bücksicht auf den Flächendruck, d, h. es muss 
der Zapfen solche Abmessungen erhalten, dass der auf die 
Qundrateinheit der Projektionsfläche entfallende Druck einem 
gewissen Wert nicht überschreitet, da sonst das Schmiermateiial 
nicht dauernd zwischen den Laufflächen gehalten werden kann. 

c) Mit Bücksicht auf die Beibungsarbeit, d. h. es mnsi 
der Zapfen solche Abmessungen erhalten, dass die Wärme, in 
welche sich die Beibungsarbeit umsetzt, genügend rasch abge- 
leitet wird. 

Bezeichnet man die zulässige Flächenpressung mit /*, so ergiebt 
der Gesichtspunkt b) 

P = d • 1 • f 193. 

Verbindet man diese Gleichung mit der Biegungsgleichung 

^' = 0,1 . <i» . f 
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go ergiebt sich 

1 = . = 0,447 |/| 194 

Für die Flächenpressung f per qmm giebt Bach in seinen 
Maschinenelementen folgende Werte an: 

Oeh&rteter Gassstahl auf gehärtetem Gassstahl laufend 
bei ganz besonders sorgfältiger Arbeit und War- 
tung, sowie sachgemässer Ölzufuhrung bis . . . 1,5 hg 

Gehärteter Gussstahl auf Bronze 0^8 „ 

Ungehärteter Gussstahl auf Bronze 0,5 „ 

Schmiedeeisen mit glatter und dichter Oberfläche, 

auf Bronze 0,4 „ 

Schmiedeeisen mit nicht ganz reiner Oberfläche, 
Gnsseisen auf Bronze 0,3 „ 

Schmiedeeisen mit nicht ganz reiner Oberfläche auf 
Gnsseisen 0,25 „ 

Schmiedeeisen auf Pockholz bei Wasserschmierung 0,25 „ 

Bei Zapfen, welche nur schwingen, kann f höher genommen 
werden. 

Spezial werte für f sind: 

Zapfen von Seil- und Kettenrollen, f = dem Doppelten bis 

Dreifachen obiger Werte. 
Gussstahl Kurbel- und Kreuzkopfzapfen f = 0,6 bis 0,8. 
Turbinenzapfen f = 0,85 bis 1,3 im Mittel f = 1,15. 

um der Bedingung unter c) zu genügen darf die Beibungsarbeit 
in Meterkilogramm per Sekunde und 1 qcm einen gewissen Wert 
nicht überschreiten. Man erhält diese Arbeit „Ä*^, wenn man den 
per Quadratcentimeter entfallenden Flächendruck mit dem Beibungs- 

kofiffizienten, wofür unter normalen Verhältnissen -—- passend ist, und 

diesen Wert mit der Umfangsgeschwindigkeit des Zapfens multi- 

pliaert. Es ergiebt sich dann: 

. _^ 1 P iz ' d * n 
20 //. d\ 6Ö 



( 1007 



und hieraus, wenn man der Einfachheit wegen ;r = 3 setzt 

1 > ^' " 195 

* -■ 4000 • A ^^^' 
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Der Wert yon A beträgt an amerikanischen Dampfinaschinen (siehe 
Badinger „Bericht über die Weltausstellung in Philadelphia 1876) 
im Mittel 

bei Eurbelzapfen 1,1 mkg per Sekunde und 1 qcm 
„ Kurbellagern 0,42 „ „ „ „ 

während er an den Maschinen der Wiener Ausstellung 0,86 und 
0,88 betrug. Bach giebt füf entsprechende Verhältnisse A = 1,25 
bezw. gleich 0,5 mkg an. 

Bei der Berechnung der Zapfen verfährt man nun in der Art,. 

/ 
dass man zunächst aus Glchg. 194 den Wert - berechnet, dann mit 

diesem aus Olchg. 193 die Grösse von d, wonach sich dann mit 

/ 
- die Länge / ergiebt. Hierauf ist zu untersuchen, ob dieses / der 

Glchg. 195 entspricht; ist dies der Fall, so kann d und l wie ge- 
funden beibehalten werden, wo nicht, bestimmt man / aus Glchg. 195 
und dann mit diesem d aus der Biegungsgleichxmg 

P' l 

— = 0,1' d^' s 

oder 

s 

* = V ä^öiiT. 196- 

Hiemach würde der im vorstehenden Beispiel I berechnete Zapfen 
folgende Abmessungen erhalten: 

Zunächst wäre aus Glchg. 194 

\ = »•"' Vj - »."7|/X" = 1,4, 

also 

Z==l,41- d 
dies in Glchg. 193 eingesetzt, g^ebt: 

P c= 1,41 . d* . /■ 
und hieraus 

l/ P l/ 2000 

r/ = K i;ilTy = F iliTTÖiä = 68.8 ^ 70 mm 

also 

/ = 1,41 . 70 = 98,7 ^^ 100 mm 
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Die Glchg. 195 verlangt 



,^ P- w ^ 2000-150 ^^^ 

^ ^ -TTr;^-;: r ^ ^^^^ ^ ^^ -^ 60 mm 

= 4000 • Ä = 4000 . 1,25 = 

Da der obengefondene Wert von l grösser als 60 mm, so können 

die gefdndenen Abmessungen d == 70 und 2 s= 100 mm beibehalten 

werden. 

§ 87. Der Träger auf zwei StfttEen. 

A. Bei einem auf zwei Stützen frei anfliegenden Träger (Fig. 
116) entstehen zun&cht durch die Belastung des Tr&gers in den Anf- 
lagepunkten Beaktionsdrucke, welche sich mit Hülfe der Qleichung 
der statischen Momente berechnen zu: 

und 

Für einen beliebigen Querschnitt ^J^/etwa in der Entfernung x von 
JB wird das biegende Moment, für die linke Seite betrachtet 

für die rechte Seite 

a 
M^ = P- X 
i 

beide Momente M^ und Jlfj müssen offenbar einander gleich sein und 

eriialten ihren Maximalwert für x = h von der Grösse 

M = p ?-ii^ 197. 

Der gef^lhrlichste Querschnitt liegt in diesem Falle in der Belastungs- 
stelle und muss der Querschnitt des Balkens, wenn letzterer pris- 
matisch werden soll« dimensioniert werden nach dem Biegungsmoment 
der Belastungsstelle und zwar wieder nach der allgemeinen Biegungs- 
formel 

Aus der Glchg. 197 ist ohne Weiteres ersichtlich, dass die Grösse 
des Biegungsmomentes abhängig ist von der Lage der Belastung 
zwischen den beiden Auflagern^ und wird das Moment ein Maximum 
für a = 6, d. h. wenn die Belastung in der Mitte des Balkens angreift. 
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Ist also die Lage der Belastang veränderlich, wie z. 6. bei den 
Brückenti^gem der Lanfkrahne, so ist der Balken, falls er prisma- 
tisch werden soll, zu dimensionieren für das Moment 

II = p^ 198. 

B. Wirken auf einen auf zwei Stützen frei anfliegenden Bal- 
ken mehrere parallele KrSfte ein, s. Fig. 117, so fWt der gefähr- 
lichste Querschnitt in einem der Belastongspunkte , soll also der 
Träger prismatisch werden, so stelle man fär die verschiedenen Be- 
lastnngsstellen die Biegongsmomente auf und berechne mit Hülfe der 
allgemeinen Biegnngsgleichung den Balken nach dem sich so erge- 
benden Mazimalbiegningsmoment. 

Für den in Fig. 117 dargestellten Fall sind die Biegangsmomente 
fär die Belastangspunkte I, 11 und in, von links beginnend, be- 
ziehungsweise: 

Ml = A • üy 

Mn = ^ (aj 4- a^ — P^* a^ 

Mm= Ä (a, + oj + 03) — Pj (Oj, + Ojj) — Pg . flj. 
Wird der Balken nicht prismatisch, wie dies mitunter der Material- 
ersparnis wegen, im Maschinenbau bei Tragaxen, der Fall, so berech- 
net man fCLr die einzelnen Belastungsstellen nach den dort herrschen- 
den Biegungsmomenten die Querschnittdimensionen und verbindet die 
einzelnen Querschnitte entsprechend miteinander. 

C. Ist die Belastung Q gleichmässig über die ganze Länge des 
Trägers verteilt, so sind die Auflagedrucke 

und der gefährlichste Querschnitt liegt an der Schwerpunktsstelle der 
Belastung, also in der Mitte des Balkens. Für diese Stelle lautet 
somit nach Fig. 118 das Biegungsmoment 

Af=-^ l__o. L^QJ 

2*2 2*4 8 

und muss somit für den prismatischen Balken sein: 

1 
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D. Bas Eigengewicht eines Trägers kann ebenfalls wieder als 
gleichmässig über die ganze Länge verteilte Belastung angesehen 
werden nnd kann man mit Berücksichtigung desselben annehmen, 
dass bei einfacher Belastung das grösste Biegungsmoment in der Be- 
lastungsstelle liegt. 

Es betrage in Fig. 119 das Eigengewicht O, dann ist der Teil 

desselben, welcher links von der Belastungsstelle liegt G — r-, wirkend 

a 
an einem Hebelsarm -^, sodass das Biegungsmoment für die Be- 

lastungsstelle mit Bücksicht auf das Eigengewicht lautet: 
also die Biegungsgleichung 

«["4+^0-"-)] 



= Ws 200. 



Beispiele. I. Ein Balken aus Kiefernholz von 5 tn Länge soll 
eine Einzellast von 2500 kf/ tragen, welche von den Auflagern 2 m 
resp. 3 m entfernt ist, welche Querschnittsdimenstonen erhält derselbe, 
wenn das Verhältnis seiner Dicke zur Höhe 2:8 ist ? 

Berechnung. Für. den rechteckigen Querschnitt ist: 

6 

da nun b = - — h sein soll, so ist speziell 

2 h^ h^ 

3-6 9 

Die zulässige Lianspruchnahme des Kiefernholzes kann zu « = 4,4 

angenonmien werden, dann ist nach Glchg. 197 

2-3 Ä» 

1000 • 2500 — ^— ^ — 0,44 

und hieraus: 

8 



l/ 2 • 3 • 9 • 2500 • lOOÖ 

h= y ^— ^TTT ^ 394,5 •^ 395 mm 

^ 5 • 0,44 



und die Dicke des Balkens 



2 2 

6 = — - Ä = — . 395 = 263,3 ^^ 265 mm 
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II. Es sind die Verhältnisse des in Fig. 120 dargestellten Mühl- 
steinanfhelfers za berechnen > welcher eine Gesamtbelastang Yoa 
8000 leg zn tragen hat. Die ganze Konstruktion bestehe aus Schmiede- 
eisen. 

Berechnung. Wie bei der Dimensionierung der Haue, Aui- 
gabe IV § 83, sei auch hier eine 8 fache Sicherheit zugrunde ge- 
legt und 8 ^= h angenonmien (für Zug und Druck), ^ = 0,8 - 5 = 4 
(för Schub). 

Nach den in Fig. 120 eingeschriebenen Verhftltnissen sind die 

Auflagedrucke 

500 
A := 3000 g^ = 1876 hg 

B = 8000 — 1875 = 1125 hg 
Für den rechteckigen Querschnitt des Hebels nehmen wir 

6 : A = — -, dann wird 
4 

6 • A« _ A» 

somit für die Belastungsstelle 



1875 • 300 = — - 5 

24 



und hieraus 






24 • 1875 • 300 

= = 208 mm 



und die Dicke des Hebels 

6 = -r- Ä = — - 208 = 52 mm 
4 4 

Die Hangestange bei Ä hat einen Zug yon 1875 hg auszuhalten, 
erfordert also einen nutzbaren Querschnitt von 

TP 1875 

Fl = — ^— = 375 qmm. 
5 

Dem entspricht ein Durchmesser von ca. 29 mm, welche St&rke das 
obere Oewinde im Kern zeigen muss und demnach l'/g zölliges Ge- 
winde (Kemdurchmesser 29,46 mm) anzuwenden ist» dessen äusserer 
Durchmesser 34,92 mm, somit 

d\ = 35 mm 
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Der Bolzen bei A wird bei sorgfältiger Arbeit anf Abscheren 
beansprucht und fordert dann, da er zweischnittig, einen Querschnitt 

F, = - — ~ = 284,4 qmm 

und hiemach einen Durchmesser 

d^ = 17,3 ,^^ 18 mm 

Bei nicht ganz genauer Arbeit jedoch wird der Zapfen auf Biegung . 
beansprucht und kann dann angesehen werden als Balken auf zwei 
Stützen auf der ganzen Länge gleichmftssig belastet. Seine L&nge 
ist gleich der Dicke des Hebels, also 52 mm, es ist somit nach 
Glchg. 199, da fär den Kreisquerschnitt TF= 0,1 • d^^ 

1875 • 52 
4 = ^'^ ' ^« ^ ^ 

und hieraus 



1/ 1875 • 52 

sodass letzterer Durchmesser beibehalten werden muss. 

. Berechnet man ebenso den Bolzen bei B auf Biegung, welcher 
eine Last von 1125 kg zu tragen, so erhält man 

1125-52 ;, ^, , 
- -= 0,1-^3» -5 



8 

und hieraus: 

s 

/1125 • 52 
8-0,l-5 =24,5^25mm 

Der Querschnitt der Zugstange bei B muss betragen 

1125 
F^ = — r— = 225 gmm 

Dem würde ein Durchmesser von ca. 11 mm entsprechen, da jedoch 

die Stange beim Gebrauch gleichzeitig auch auf Torsion beansprucht 

wird, sei der Kemdurchmesser im Gewinde zu 20 mm angenommen. 

Setzen wir nun noch flaches Gewinde voraus mit der Gangtiefe 

20 

— — 2 mm, so wird der äussere (}ewindedurchmesser 

rf^ = 20 + 2 • 2 = 24 mm 
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ni. Für eine Schiffsdampfmaschine von 500 mm Gylinderdurch- 
messer, welche mit 4 Atm. Überdruck arbeitet, ist der schmiede- 
eiserne Querkopf (nach Fig. 121) zu berechnen. 

Berechnung. Aus dem Cylinderdurchmesser von 50 e erhalten 
wir die Eolbenfläche zu 1963,5 qc und somit den grössten Dampf- 
druck zu 

P= 1963,6 • 4 = 7854 kg 

auf jeden Zapfen kommt folglich ein Druck gleich 

P 7854 

2- = -2- = 3927 kg 

aus Glchg. 186 folgt nun der Zapfendurchmesser 

d = 1,604 /3927'= 100,5 .^ 100 mm 

und die Zapfenlänge 

/ = 1,4 • rf = 1,4 • 100 = 140 mm 

Nehmen wir für die Arme die gleiche zulässige Inanspruch- 
nahme wie für die Zapfen, also 5 = 3, so ist nach Glchg. 168 
und 198 

^ 7854 • 800 

^— z — s 

4 • 3 

Machen wir weiter b gleich der Zapfendicke, also i = 100 mm, 
so wird auch 

b • Ä» 100 • h* 



W = 



6 



somit 



100 k* 7854 • 800 



6 4-3 



und hieraus: 



^ l/6- 7854 -800 ,„^^ 

h=y —TTTX — :; — TT- = 177,2 ^^ 180 mm 
^ 100 • 4 • 3 

Für den Keil, welcher aus Stahl gefertigt sei, erhalten wir bei 
5facher Sicherheit^ unter Berücksichtigung, dass die Spannung in 
demselben annähernd von Null bis zu einem Maximum wächst, und 
da derselbe eine Spannungsverbindung herstellt, eine zulässige Schub- 
inanspruchnahme 

' = 0.8. A. ¥ = 6.94^7*, 
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aomity da der Keü zweiscbnittig, die nötige Schnittfl&che 

TP 7854 

mehmen wir die Eeildicke <f = 20 mm, so wird die St&rke 

K = -— - = 28 mm 
20 

welchen Wert man in der Praxis allerdings wesentlich vergrössem 

würde. 



IV. Welche Dimensionen erhält die schmiedeeiserne Axe einer 
Leitrolle, Fig. 122, wenn die Spannung in jedem Seilende 2000 kg 
nnd das Eigengewicht der Bolle 250 kg hetrftgt? 

Berechnung. Nach dem Parallelogrammgesetz der Erftfte setzen 

sich znn&chst die heiden Seilspannongen zu einer Resultierenden Rf 

zusammen von der Grösse 

70^ 
Äi = 2 • 2000 • cos — ^ 8277 kg 

Diese Kraft i^, welche mit dem Gewicht der Rolle einen Winkel 
von 85^ einschliesst, setzt sich mit diesem zu einer zweiten Resul- 
tante Ry die die Axe eigentlich heanspruchenden Kraft, zusammen 
von der Ghrösse 

R =: V82772 ^ 250« + 2 • 3277 • 25Ö^ö^850 .^ 8485 kg 
Nach Glchg. 198 ist nun 

8485 • 200 = 0,1 • jD« • 8 
und hieraus der Durchmesser des Axenkopfes 

8 



.=/ 



3485 • 200 

- = 77,6 .^ 80 mm 



0,1 • 8 

Die Zapfen erfahren jeder einen Druck 

R 8485 
P= — = -~ =1742,5 hg 
2 2 ' ^ 

Macht die Scheihe nicht mehr als 50 Umdrehungen pr. Minute, 
so hetrftgt der Zapfendurchmesser nach Glchg. 186 



d = 1,604 Vl742,5 = 66,94 .^ 67 mm 
und die Zapfenl&nge 

/ = 1,4 • d = 1,4 • 67 = 95,8 ^^ 96 mm 

Bcbb«T, Veitigkeitolehz«. 10 
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y. Es sind die Führnngsschienen des Krenzkopfes einer Loko- 
moidymascliine von 400 mm Cjlinderdurclimesser nnd 560 mm Hub 
zu berechnen, welche mit 9 Atm. Überdmck arbeitet. Die L&nge der 
Flügelstange sei 1550 mm. 

Berechnung. Bei einem Cylinderdurchmesser von 400 mm 
hat die Kolbenfläche, abgesehen von dem Verlust durch die Kolben- 
stange, eine Grösse von 1256,64 qc^ sodass der Dampfdruck beträgt 

P = 1256,64 • 9 ,^ 11810 kg 
Der grösste Kreuzkopfdruck ist dann, obigen Dampfdruck konstant 
bleibend angenommen, 

K=: 11310 • tanga 
Bei 560 mm Hub, also 280 mm KurbeUänge und 1550 mm lAnge 
der Flügelstange ist nun: 

280 ^^^, 
**"^ " = 155Ö = ^'^^^ 
somit der grösste Kreuzkopfdruck 

K= 0,181 • 11310 .^ 2047 hg. 
Da der Kreuzkopfdruck auf die Oleitschienen am ungünstigsten wirkte 
wenn der Kreuzkopf in der Mitte derselben steht, so ist nach 
Glchg. 198 und den in Fig. 123 eingeschriebenen Verhältnissen 

^^,„ 1100 90-^2^ 
2047 — -— = — - — 6 
4 6 

und hieraus 



=v 



2047-1100 

- ^ 79,1 ,>^ 80 mm 



4 • 90 

Vom Gewicht des Kreuzkopfes und der Flügelstange kann hier 
abgesehen werden, da bei der Mittelstellung des Kreuzkopfes der 
Dampfdruck infolge der Expansionswirkung sehr nennenswert abge- 
nommen hat. 

VI. Die in Fig. 124 angegebene, durch 3 Kräfte belastete Axe 
soll durchweg cylindrisch sein, und ihre Zapfen aus besonderen Bück- 
sichten ihren doppelten Durchmesser als Länge erhalten. Die Axe 
sei aus Stahl gefertigt. 

Berechnung. Der Auflagedruck A berechnet sich aus der 
Momentengleichung, in Bezug auf B aufgestellt, zu 
Ä = ^200 ' 0,8 + 1500 (1,5 + 0,8) + 1000 - 3,5 _ ^^^^ ^ ^^ 

4,5 
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Es sind somit fOr die Belasinngspirnkte I, 11 und m die be- 
ziehnngsweisen Biegangsmomente : 

Mi =1757,8- 1 = 1757,8. 

Mu= 1757,8 • 2,2 — 1000 • 1,2 = 2667,16. 

Mm = 1757,8 • 8,7 — 1000 • 2,7 — 1500 • 1,5 = 1558,86. 

Es rnnss somit die Axe fär das Moment Mu berechnet werden« 

Wegen des durch die Drehung bedingten Druckwechsels beträgt 
die zulässige Inanspruchnahme nur ^/g deijenigen bei ruhender Be- 
lastung, also bei 5facher Sicherheit 

1 100 
8 = -zr—r- "^ 7 
3 5 

und lautet somit die Biegungsgleichung für diesen Fall 

2667160 = 0,1 D» • 7 
und hieraus der Wellendurchmesser ohne Bücksicht auf das Eigen- 
gewicht 






2667160 
01^7' ''^ ^^ 



Für disse Starke berechnet sich das Eigengewicht der Welle zu 
ca. 710 Ä^, nehmen wir das wirkliche Gewicht der Welle mit Rück- 
sicht auf die durch das Eigengewicht nötige Verstärkung zu 800 kg 
und ebenfedls wieder das grösste Moment im Belastungspunkte 11 an, 
so beträgt das Gewicht des Stückes ^IL 

800 ^ = 391 kg 
4,5 

welches wegen der gleichförmigen Verteilung an einem Hebelsarm 

▼on 1,1 m wirkt; es ist somit das gesamte Biegungsmoment im 

Querschnitt IL 

Jl/= 2667160 + 400 • 2200 — 391 • 1100 = 3117060 

und folglich 

3117060 = 0,1 D^' 7 

hieraus der wirkliche Wellendurchmesser 






3117060 

165 mm 



0,1 • 7 

Eine solche Welle wiegt bei der angegebenen Länge ziemlich 
genau 800 kg, sodass der Zapfendruck bei Ä beträgt rund 

1758 •+- 400 = 2158 kg 

10* 
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und bei B 

8700 — 1758 + 400 — 2842 kg. 
Nach Olchg. 185 ist nun 

d^ = 2,848 y ^ ' ^^^^ = 58,5 ^ 60 mm 



und 

l^ =z2 ' dl = 2 ' 60 = 120 mm 
femer 



1/2 • 2842 
d; = 2,848 y ^-^ = 60,78 ^^ 62 mm 

und 

/; = 2 • 62 = 124 mm. 

Ans praktischen Gründen würde man wegen der geringen Diffe- 
renz beide Zapfen gleich machen. 



VlI. Es sind die Trftger nnd Lanfaxen der Laofbrücke eines 
Laufkranes zn berechnen. Derselbe soll eine Spannweite von 12 m 
und eine Maximaltragf&higkeit yon 5000 kg haben. Das Eigengewicht 
der Laufkatze betrage nebst Ketten etc. 800 kg. Die Tr&ger der 
Brücke seien schmiedeeiserne Oitterträger, s. Fig. 125, die Laufaxen 
bestehen aus Stahl. 

Berechnung. Bei der Berechnung der in obiger Aufgabe an- 
gegebenen Teile eines Laufkranes hat man Bücksicht zu nehmen 
auf die Konstruktion der Laufkatze, und unterscheiden sich die ver- 
schiedenen Konstruktionen in der hier massgebenden Hinsicht dadurch 
von einander, dass bei den einen die Last stets in der Mitte zwischen 
den beiden Trägem der Laufbrücke hängen bleibt, dieselbe sich also 
gleichmässig auf beide Tr&ger verteilt, oder aber, dass die Last beim 
Auf- resp. Abwinden sich zwischen beiden Trägern verschiebt, die 
Träger lür gewöhnlich also ungleichmässig belastet werden und zu 
Ende des Hubes der eine Träger fast die ganze Last zu tragen hat. 

Zu den Katzen der ersten Art gehören z. B. die von Collet 
& Engelhard in Offenbach gebauten mit archimetischem Flaschenzug, 
zu der letzteren Art die nach dem Prinzip der einfachen Trommel- 
winden konstmierten. 

Letztere bedingen, wie aus obigem leicht erklärlich, weit schwerere 
Träger als erstere. 
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Im folgenden sei yoransgesetzi, dass die Last sich stets gleich- 
«i&ssig anf beide Träger verteile, sodass also jeder belastet ist mit 

Q = -— - = 2900 hg 
2 

Da die Belastung der Träger annähernd zwischen Null und 

einem Maximum schwankt, darf die zulässige Inanspruchnahme nur 

?/, derjenigen bei ruhender Belastung betragen, sodass also bei 5facher 

Sicherheit 

2 40 

3 5 

Es ist somit nach Glchg. 198 das erforderliche Widerstands- 
moment für den mittleren Querschnitt 

2900-12000 ^n.r.r.r.r. 

W= — = 1740000 

4 • 5 

Oiebt man dem Träger in der Mitte die in Fig. 126 ange- 
gebenen Querschnittsdimensionen, so ist ohne Büchsicht auf das Gitter^ 
werk (s. § 39, Beispiel II) das Widerstandsmoment des Querschnittes 

Jr= 77.-V^7rn60 ' 500« — 70 • 460^—70 • 440^ — 20 • 330^ = 
12 • 250 L J 

= 2168287 

Es bliebe nun noch zu untersuchen, ob dieses Widerstands- 
moment auch unter Berücksichtigung des Eigengewichts des Trägers 
noch genügend. 

Das Eigengewicht eines solchen Trägers bestimmt sich annähernd 
zu 1200 Tcg und kann dasselbe als gleichmässig über der ganzen 
Länge yeiteilt angesehen werden. Es beträgt dann das biegende 
Moment desselben 

1200- 12000 ,«^^^^^ 
z. = 1800000 

o 

Das biegende Moment der Nutzlast ist: 

2900 . 12000 or,^^^^^ 

= 8700000 

4 

lomit das Gesamtbiegungsmoment 

if= 8700000 H- 1800000 = 10500000 
und das wirklich erforderliche Widerstandsmoment (unter Berücksich- 
tigung des Eigengewichtes) 

^ 10600000 «^^^^^^ 
Wz=z = 2100000 
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womit das f&r den angenommenen Querschnitt Fig. 126 berechnete 
genügend genau übereinstimmt, sodass dieser Querschnitt beibehalten 
werden kann. 

Macht man, wie häufig üblich, die Träger nach den Enden hin 
Teijüngt, so hat man hierbei auch auf die Verschiebung der Last 
Bücksicht zu nehmen. 

Diese Verjüngung erfolgt nur in der Höhe, die übrigen Dirnen« 
sionen bleiben konstant. 

um nun für irgend eine Stelle die erforderliche Höhe zu be- 
rechnen, hat man sich die Last bis zu dieser Stelle verschoben zu 
denken, da dann für diesen Querschnitt das Biegungsmoment am 
grössten wird. 

Steht z. 6. die Katze um 4 m vom Ende entfernt (s. Fig. 127)| 
so beträgt der Auflagedruck 

5800 8000 ,^„„ , 

^ 2 12Ö00 ^ 

Der Teil Ai I hat ein Gewicht von ca. 

1200 

-g- = 400 kg 

somit das Biegungsmoment für die Stelle I 

1200 4000 

Ml = 1933 • 4000 + -^- . 4000 — 400 —5- = 9382000 

2 2 

und das hier erforderliche Widerstandsmoment 

W^ ^ ^^^ = 1866400 
5 

Bezeichnet man die Höhe an dieser Stelle mit /»i , so ist das 
"Widerstandsmoment daselbst 

Wi = -^2^^- FieO 748 _ 70 (Ä, — 40)» — 70 (Ä| — 60)» — 



2 



— 20 (Ä, — 170)n 



sodass (nach Auflösen der Klammem) die Gleichung folgt 

^-^131200 k\ — 2826000 /t, +117860000 |— 1866400 

Hieraus berechnet sich schliesslich (abgerundet) 

^1 = 445 mM' 
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Ebenso wird natürlich für jede andere Stelle die Höhe ebenfalls 
berechnet. 

um die Lanfazen (Fig. 128) zu berechnen, hat man sich die 
Katze bis an das änsserste Ende yerschoben zu denken, sodass die 
beidan dort befindlichen Axen ann&hemd die ganze Last za tragen 
haben. Ausserdem kommt auf diese Axen noch das halbe Gewicht 
der' Biückenkonstraktion, von dem beide Träger, wie angenommen: 
2400 kg aasmachen; fOr die übrigen Konstruktionen noch ca. 1000 kg 
hinzugerechnet, giebt das Gewicht der Brücke zu 3400 kg. 

Somit hat jede der Laofaxen ein Gewicht zu tragen von 

6800 , 3400 „„^^ , 

-y- + — f- = 3750 kg 

Die Zapfendmcke betragen nach den in Fig. 128 eingeschrie- 
benen VerhAltnissen 

3750. 560 ,^^e« , 

A = -— = 4565,2 kg 

460 ' ^ 

und 

B = 4565,2 — 3750 = 815,2 kg 

Die zulässige Inanspruchnahme ist wegen des Wechsels in der 

Druekrichtung (infolge der Drehung) und bei 5&cher Sicherheit 

1 100 
8=j—= 6,67 ^7 kg 

Der Axenkopf kann hier als Zapfen berechnet werden und, da 
«r dem Verschleiss nicht unterworfen, nach Glchg. 184; nehmen wir 
noch a «s 1,4, so wird 

« ««^ l/ M • 8750' ^, ^, 
d^ = 2,236 y -^ — = 61,24 •^ 62 iwm 

«nd 

Ix = 1,4 . 62 = 86,8 ^^ 87 mm 
Femer ist für den Halszapfen 

8750. 110 = 0,1 (^». 7 
also 



ä,=Y 



3750.110 

= 83,8 



0,1. 7 

Bit Bücksicht auf den Verschleiss noch 5^/^ mehr, macht 

rf, = 1,05 • 83,8 = 87,99 ^^ 88 mm 
d 

/, = 1,4 . 88 = 123,2 •^ 124 mm. 
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Der Zapfendorchmesser bei B betr&gt nach Glchg. 187 

d^ = 1,05 K815,2 = 30 mm 
und 

^ = 1,4 . 80 = 42 mm, 

Vin. Es sind die Abmessungen der Hanpttr&ger einer Loko- 
motiy-Drehscbeibe zu bestimmen, die nach dem in Fig. 129 ange- 
gebenen Schema belastet wird. Die Eonstraktion der Scheibe sei 
derart, dass die Träger während des Auffahrens der LokonK>tive an 
beiden Enden, während des Drehens nur auf dem Mittelzapfen unter- 
stützt sind. Die Träger bestehen aus Schmiedeeisen und werden 
als Blechträger ausgeführt 

Berechnung: Da die Scheibe während des Drehens nur auf 
dem Mittelzapfen ruhen soll, so ist die Lokomotive so aufzufahren, 
dass der Schwerpunkt derselben über dem Drehzapfen liegt. Nimmt 
man nun an, dieser Punkt läge um x vor der dritten Axe, dann ist 
die Bedingung des Gleichgewichtes: 

10 (1,8 + 2,2 — a:) + 16 (2,2 - a;) = 7 (2,8 + 1,6 + a; +- 

1,4 + 1,6 4- x 4- 1,6 + a?) + 6 X 
hieraus 

12,2 = 53 Xy somit 

12 2 
^ = -~- = 0,23 m 

Es wäre nun zunächst zu untersuchen, für welchen Fall die 
Biegungsmomente in den einzelnen Trägerquerschnitten am grössten 
werden, ob, wenn die Träger an beiden Enden, oder wenn sie nur 
im Mittelzapfen unterstützt sind. Zu diesem Zweck nehmen wir 
der Einfachheit wegen an, dass die ungünstigste Belastung über- 
haupt stattfindet, wenn die Lokomotive richtig aufgefahren, ihr 
Schwerpunkt also über dem Drehzapfen lieg^ 

Dann hat man, wenn die Träger nur in der Mitte unterstützt 
sind, für die einzelnen Belastungspunkte I, 11 .... IV (s. Fig. 122) 
die zugehörigen Biegungsmomente (bezogen auf Tonnen und Meter). 

ifi = 

Mn = 7 . 1,4 = 9,8 

ifm = 7 (2,8 + 1,4) = 29,4 

ifiv = 7 (2,8 + 1,6 + 1,6 + 1,4 + 1,6) = 63 

ifr = 16 . 1,97 = 31,52 
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und f&r den mittleren Querschnitt 

3f m«. = 10 (1,97 + 1,8) + 16 . 1,97 = 69,22. 

Nimmt man nun die grOsste Länge der Träger za 11 tn an, 

sodass die änssersten Axen die Entfeninngen 0,87 m resp. 1,73 m 

▼on den Enden haben (Fig. 129) so berechnet sich, wenn die Träger 

nur an ihren Enden unterstützt sind, der Aoflagedmck links aas 

der Momentengleichong 

A . 11 — 7 (10,13 + 8,73 +7,33) — 6 • 5,73 — 16 • 3,53 — 

10 . 1,73 = 

also 

7 . 26,19 4- 6 . 5,73 + 16 • 3,53 -f- 10 • 1,73 
A = = 26,5 iwn 

und der Auflagedmck an der rechten Seite wird 

^ = 53 — 26,5 = 26,5 inn. 
Die Momente för die Belastnngspunkte werden hiemach in 
diesem Falle 



ifi = 26,5 
Myl = 26,5 
^m = 26,5 
Mvq = 26,5 
Mv ^ 26,5 
Jfvi ^ 26,5 



0,87 = 23,055 

2,27 — 7 . 1,4 == 50,355 

3,67 — 7 (2,8 + 1,4) r=, 67,855 

5,27 — 7 (4,4 + 3 4- 1,6) = 76,655 

3,53 — 10 . 1,73 = 76,245 

1,73 ^^ 45,845 

und för den mittleren Querschnitt 

M = 26,5 . 5,5 — 10 • 3,77 — 16 • 1,97 = 76,53. 

Man erkennt hieraus, dass bei der Unterstützung an den Enden 

die Träger durchweg ungünstiger beansprucht werden als bei der 

Unterstützung in der Mitte und dass bei ersterer Unterstützung der 

gefährlichste Querschnitt in IV liegt. 

Das grösste Biegungsmoment beträgt nach Obigem (bezogen auf 

Millimeter und Küogramm) 

M = 76655000. 

Da sich dieses jedoch gleichmässig auf zwei Träger verteilt, &• 

ist jeder derselben für 

M — 88327500 
in berechnen. 

Die zulässige Inanspruchnahme kann hier gleich 6 angenommem 

werden, sodass das nötige Widerstandsmoment beträgt 

_ 38327500 

^^ _ooö^iöi^ = 6387917 
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Gestaltet man den Querschnitt nach Fig. 130, so betr&gt dessen 
Widerstandsmoment 

ir= (200. 640»— 66. 568» — 86. 544» — 24. 408») = 

12 . 820 

= 6447704 

wonach dieser Querschnitt passen würde, wenn man keine Bücksicht 
auf das Eigengewicht der Träger zu nehmen brauchte, da dieses 
jedoch ziemlich bedeutend, muss es berücksichtigt werden. Nehmen 
wir die Träger prismatisch, das specif. Gewicht des Eisens gleich 
7,8 und fär Überblattungen, Versteifungen, Niete etc. SO^q ^f «> 
betr&gt das Gewicht eines Trägers: 

_ 13 2. 250. 86+568. 24+4. U8.J2 7.8 = 4320^ 

10000 

Da jedoch der Trägerquerschnitt grösser wird als in Fig. 130 
angegeben und die Hauptträger ausserdem noch mehr oder weniger 
durch die Querträger belastet werden, so nehmen wir 

G = 5000 kg 

und erhält dann das wirkliche Biegungsmoment für den mittleren 
Querschnitt 

-.««^«...x^ . 5000 11000 ,^„^-,^^^ 
M =- 38827500 H r = 45202500 

o 

und das ertorderliche Widerstandsmoment 

45202500 „.«„„.^ 
W=z — 7533750. 

Giebt man dem Trägerquerschnitt eine Höhe von 720 mm, so 
beträgt, wenn man die übrigen Dimensionen bestehen läset, das 
Widerstandsmoment desselben 

W= .^ ^^^ (200. 720»— 66. 648»— 86 . 624» — 24- 488») = 
12 - SoO 

= 7640400, 

sodass die letzteren Dimensionen beibehalten werden können. 

Will man die Hauptträger nicht prismatisch, sondern nach den 
Enden hin veijüngt machen, so kann man auch hier wieder, unter 
lugmndelegung der im Vorstehenden berechneten Biegungsmoment» 
für die einzelnen Querschnitte, wie in vorangegangener Au%abe VII, 
diese Verjüngung berechnen. 
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IX. Welobe gleichmftssige, rahende Belastung vermag eine Träger- 
wellblecbplatie von den in Fig. 181 angegebenen Querscbnitisdimen- 
sionen pr. [Jm zu tragen, wenn die Tragweite 1 m und das Eigen- 
gewicbt 51 kg betr&gt. 

Berecbnung. Nacb § 80 beträgt das Widerstandsmoment 
einer Welle 

^* "" 30 , 53 rM^(584— 47*) + ¥(SS'— '*7') + 



^^''/>^S58»-47^+^\58-47)] = 



11550 



Da die einzelnen Wellen eine Breite von 100 mm haben, so 
gehen auf 1 m Länge 10 Wellen und das Widerstandsmoment des 
gesamten Querschnittes beträgt 

TF = 10 . 11550 = 115500 

Ffir die gleichmässig verteilte Belastung ist nach Glchg. 199 

und hieraus 

8- T7- « 

^ l 

Efir ruhende Belastung ist bei fünf&oher Sicherheit 

40 



somit 



^=T 



8 • 115500 . 8 „^^^ , 

Q = TTrKK = 7892 kg 

1000 ^ 



und nach Abzug des Eigengewichtes von 51 A^ die nutzbare Trag- 
fUiigkeit 

Q = 7892 — 51 = 7841 kg 
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Anwendungen. 
§ 88. Berecbnnng von Tragaxen. 

A. Einfach belastete Axen. 

I. Die Belastung Q liegt zwischen den Lagerstellen (s. Fig. 132.) 

Nachdem man, wie in § 37 I angegeben, die Zapfendracke /f 
and B berechnet hat, bestimmt man aus Olchg. 185, resp. aus 
den weiter für die verschiedenen Materialien speziell angegebenen 
Formeln, die Zapfendimensionen. 

Den Durchmesser /^ der Axe an irgend einer Stelle m m in 
der Entfernung x von der Zapfenmitte, kann man nun entweder aus 
dem Biegungsmoment M = Ä x mit Hülfe der gewöhnlichen Bie- 
gungsformel bestimmen oder aber aus den vorher berechneten Zapfen- 
dimensionen. Schlägt man letzteren Weg ein, so ist zu berücksich- 
tigen, dass die Zapfen wegen des Yerschleisses relativ stärker gemacht 
werden müssen als alle übrigen Teile der Axe, da diese keinem Ver- 
schleiss unterworfen, dass man also, der durchzuführenden Rechnung 
nicht den wirklichen, aus Olchg. 185 berechneten, Zapfendurchmesser, 
sondern den nur aus Festigkeitsrücksichten nach Glchg. 184 bestimm- 
ten Durchmesser zugrunde legen muss. 

um ein einfaches Verhältnis zwischen den Zapfendimensionen 
und dem Durchmesser ^ der Axe an einer beliebigen Stelle zu er- 
halten, kann man folgenden Weg einschlagen. 

Bezeichnet allgemein P der Zapfendruck (in Fig. 132 also 
ji =^ P), so lautet die Biegungsformel für den Querschnitt m m 

Paj = 0,l . a"- « 
hieraus 

P = ^'' ^ 
10« 

Femer erhält man aus Glchg. 184 

d^. 8 
5 • tt 
beide Werte für P einander gleichgesetzt giebt: 

A ' • s d^ ' 8 

10 • « 6 • a 
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oder 

2 X a 

und hierans 

t 's 

* 201. 

a ' a 

Setzt man in diese Glchg. nach § 86 

l 



V 9 

A = |/izz = 1,26 y^ 



« = d 



80 gebt dieselbe über in: 

8 



A = 1.26 /^x= 1.26. e^Z-f ^ 

\d) 

Bei Benutzung dieser beiden Gleichungen 201 nnd 202 ist also^ 
wie vorbemerkt, für d der Wert aus Glchg. 184 einzusetzen, will 
man jedoch^ was meist einfacher ist, mit dem' wirklichen Zapfen- 
dnrchmesser rechnen, so hat man zu berücksichtigen, dass letzterer 
um 5^/q grösser ist als ersterer und erh&lt dann 



8 



^ = ^'^^ VlW-a ^ = ^'^'V^ V ■ 



203. 



nnd 

8 



A = 1,22 • d Y^ 



204. 



Beispiel: Welche Dimensionen erh&lt eine schmiedeeiserne 
gleichschenklige Tragaze von 1 m Lttnge, die mit 2000 kg belastet? 
Der Azenkopf erhalte eine Länge gleich seinem doppelten Durch- 
messer. 

Berechnung: Der Zapfendruck beträgt, da die Aze gleich- 
schenklig, 1000 kgy sodass nach Glchg. 186 der Zapfendurchmesser 

d — 1,6C4 /lOOO = 50,72 •^^ 51 mm 

Die Zapfenlänge / = 1,4 . 51 = 71,4 ^^ 72 mm 

Zur Berechnung des Azenkopfes ist in Glchg. 204 x = 500 

einzusetzen, somit 

8 __ 

D = 1,22 . 5l|/-^^ ^ 119,23 .^ 120 mm. 
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Der Axenkopf erhält eine L&nge 

2 • D = 2 • 120 = 240 mm 

Für die Stärke der Aze direkt neben dem Axenkopf ist x «= 500 
— 120 = 880, somit nach Qlchg. 204 



A = 1,22 • 51 -y^ = 108,26 .^ 110 mm 

tu 

Würde man die sämtlichen Dimensionen des Axenschenkels nach 
dieser Formel berechnen, so erhielte die Aze eine Form wie sie in 
Fig. 188 punktiert angedeutet ist (weiteres über diese theoretische 
Form s. § 41, III), da sich jedoch diese Form, wie leicht ersichtlidi 
in der Praxis nicht durchfahren lässt, so sucht man sich derselben 
doch möglichst zu nähern und giebt den Axenschenkeln die Form 
abgestumpfter Eegel, welche diese theoretische Form vollkommen 
einschliessen und sich derselben möglichst nähern. Die Anlaufhöhe 
am Zapfen macht man 

6 = 3 + 0,07 • (i = 3 + 0,07 • 51 = 6,6 •v. 7 mm 
sodass die Axenschenkel am Zapfen einen Durchmesser erhalten 

Ai = ^ + 2 • e = 51 + 2 • 7 = 65 mm 

n. Die Belastung greift ausserhalb der Lagerstellen an (s. Fig. 
184), freitragende Axe. 

In diesem Falle wirken die Zapfendrucke in entgegengesetzter 
Richtung. Die Berechnung kann auf dieselbe Art durchgeführt wer- 
den, wie bei der zweischenkligen Axe, wenn man den Zapfendruck 
A als die Belastung, sowie die eigentliche Belastung Q und den 
Zapfendruck B als die Zapfendrucke ansieht, nur hat man hierbei 
zu berücksichtigen, dass der Axenkopf G keinem Verschleiss unter- 
worfen, also nach Olchg. 184 zu berechnen ist, die Stärken des 
Axenschenkels an der Belastungsseite aus diesem Durchmesser nach 
Glchg. 201 und 202, der Zapfen rechts aus Qlchg. 185 und aus 
dessen Durchmesser die Stärken des angrenzenden Schenkels nach 
Glchg. 208 und 204, sowie den Zapfen Ä aus dem Zapfen B nach 
Glchg. 201 und 202. 

BeispieL Die in Fig. 134 angegebene freitragende Axe habe 
eine Belastung von 5000 hg zu tragen, die Längendimensionen seien 
a OB 400 mm und L = 1000 mm. Die Aze bestehe aus Gussstahl, 
welche Querschnittsdimensionen erhält dieselbe? 
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Berechnung. Nach Glchg. 184 ist für a = 1,4 

d^ = 2,236 y — '— = 70,71 .^ 71 mm 



7 

und 

\ = 1,4 • 71 = 99,4 .,^ 100 mm 

ferner 

ßj =- 3 + 0,07 • 71 = 7,97 •v, 8 mm, also, 

Ai = 71 + 2 ' 8 = 87 mm 

Der Zapfendmck bei B beträgt 

5000 • 400 ^^^^ , 
B = — -—- — = 2000 kg 
1000 ^ 

also nach Olchg. 187 

d^ = 1,05 V2OOO = 46,96 .^ 47 mm 
und 

i; = 1,4 • 47 = 65,8 a^ 66 mm 
femer 

ßj = 3 + 0,07 • 47 =];6,29 .^ 6 mm 
also 

^^ = 47 + 2 • 6 = 59 mm 

Weiter nach Qlchg. 202 

8 



d^ = 1,26 • d^ F-ßg- = 146,64 .^ 147 mm 

und 

^ = 1,4 • 147 = 205,8 ^^ 206 
Cj = 3 + 0,07 • 147 = 13,29 •v. 13 mm 
Die Breite der Anläufe macht man 

1,5 • 13 = 19,5 .^ 20 mm 

Hiemach ist fär A2 

L 
x = a — ^- — 1,5 ßg == 400 — 103 — 20 = 277 mm 

somit nach Olchg. 202 

8 



1 /277 
A, = 1,26 -71 K löö "^ ^^^'^'^ ^ "^^^ '^^ 
Femer ist för Aj 

X — L— |- — l,6ej — 1000 — 12320 = 857 mm 
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also nach Olcbg. 204 

8 

As = 1,22 • 47]/^ = 184,75 ^ 185 mm 



66 

Es würde somit die Aze die in Fig. 185 eingeschriebenen Di- 
mensionen bekommen. 

B. Mehrfach belastete Axen. 

Bei der zweifach belasteten Aze, Fig. 136, bestimme man zu- 
n&chst wieder die Zapfendrucke und berechne ans § 86 mit Hülfe 
der bekannten Formeln die Zapfendimensionen. Die Azschenkel a^ 
nnd o, sind dann nach den Gleichnngen 201 und 202 resp. 20S 
und 204 zu berechnen. 

Zur Berechnung des Azenschaftes stellen wir (immer unter 
Voraussetzung eines vollen Ereisquerschnittes) für eine beliebige 
Stelle m m ia der Entfernung y vom linken Azenkopf die Biegungs- 
gleichung auf; dieselbe lautet: 

A K +y) — Qiy = 0,1 »^ • s 

Für den linken Azenkopf lautet die Biegungsgleichung 

P^ -a, =0,1 /)i»« 
Beide Oleichungen ineinander dividiert giebt 

^i (<h + y) — Ol • y ^' 



Px • a, 2),» 



oder 



1 + -;; '=' tT-j oder 



1 + 






^ 



B 



und hieraus 



8 



205. 



* = A y 1 + j(t + 1;) 

Bei noch mehr als zweifach belasteten, sowie kompliziert be- 
lasteten Azen ist es im AUgemeineo, besonders da diese Fälle in der 
Präzis nur vereinzelt oder zu ganz speziellen Konstruktionen ge- 
hörend, vorkommen, einfacher die Biegungsmomente für die zu be- 
rechnenden Querschnitte zu bestimmen und dieselben dann nach der 
allgemeinen Biegungsgleichung zu dimensinieren, als für jeden 
Fall allgemeine Formeln aufzustellezL 
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Beispiel. Die in Fig. 187 dargestellte Axe ist, wie ersicht- 
lich einmal ausserhalb nnd zweimal zwischen den Lagerstellen be- 
lastet. Es ist für die angegebenen Verhältnisse die Aze zu dimen- 
sionieren, wenn dieselbe aus Schmiedeeisen besteht. 

Berechnung. Zur Bestimmung der Lagerreaktionen A und 
B stellen wir zunächst die Momentengleichung in Bezug auf den Punkt 
h auf und erhalten: ^ 

2000 (300 + 400 + 600 + 350) — A (400 + 600 + 860) + 1500 • 

(600 + 350) + 1000 • 350 = 
oder 

2000 • 1650 + 1500 • 950 + 1000 • 350 = ^ • 1850 

und hieraus die Lagerreaktion A 

2000 • 1650 + 1500 • 950 + 1000 • 350 ^„^^ „^ , 

1350 ' ^ 

In Bezug auf B lautet die Momentengleichung: 

2000 • 300 — 1500 • 400 — 1000 (400 + 600) + B (400 + 600 

+ 350) = 
oder 

B ' 1350 ^-- 1500 • 400 + 1000 • 1000 — 2000 ' 300 
und hieraus die Lagerreaktion B 

1500 • 400 + 1000 • 1000 — 2000 • 300 „,^ „, , 
B = —^ ^740,74Ä^ 

Nehmen wir nun, sowohl lür die Axköpfe als auch für die 
Lagerstellen das Verhältnis zwischen Durchmesser und Länge gleich 
1 : 1,4 so haben wir zunächst nach Glchg. 184 



V"l,4- 2000 
^^^ :_: 68,31 .^ 68 mm 

nnd 

/, = 1,4 • 68 — 95,2 .^ 95 mm 
weiter nach Glchg. 186 

d^ = 1,604 V 740,74: = 43,66 ^^ 44wiw. 

und 

/g — 1,4 • 44 = 61,6 •^ 62 mm. 

Um nun für die weitere Folge, wo wir nicht mehr mit speziell 
entwickelten Formeln rechnen wollen, die Rechnung etwas zu verein- 
fachen, gestalten wir zunächst die allgemeine Biegungsformel etwas um. 

U«bber, Ftetigkeitslebr«. 11 
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Für den vollen Ereisquerschnitt lautet, wenn M allgemein das 

biegende Moment bezeichnet, für Schmiedeeisen « =» 8 eingesetzt wird 

und A der Ereisdnrchmesser ist, die Biegongsgleichung 

JJf = 0,1 • A* • 8 

nnd hieraus 

8 

^ = V^i%^ = 1.494 Vm m. 

Mit Hülfe dieser Formel erhftlt man nun für den Hals Ä und 

die zwischen A und B liegenden beiden Köpfe 

8 

d^ = 1,494 V 2000 • 800 = 126; 

wegen des Verschleisses nehmen wir doch wie gewöhnlich 

d^ = 1,05 • 126 = 182,8 •v, 182 mm 

nnd 

/j z= 1,4 • 132 = 184,8 •^ 185 mm 

Weiter 



d^ z= 1,494 K2000 • 700 + 8760 • 400 = 78,26 •^ 74 mm 
nnd 

l^ = 1,4 • 74 = 108,6 .^ 104 mm 
Femer 

8 

d^ = 1,494 V2OOO • 1800 — 8760 • 1000 + 1500 • 600 
oder einiaoher 

8 

(2 Td^ = 1,494 V74I • 850 .-= 95,27 ^^ 95 mm 

und 

l^ = 1,4 • 95 = 108 mm 

Schliesslich ist noch für einen beliebigen Qnerschnitt m m 

8 

d^ =- 1,494 V74I • 750 — 1000 • 400 = 80,39 .^ 80 mm 

Vergleicht man die so erhaltenen Durchmesser der Axe an den 
verschiedenen Stellen, so findet man, dass die Axe in den mittleren 
Partien dünner wird, als an den Enden, was man in Wirklichkeit 
aus nicht näher zu erläutern den praktischen Gründen nicht ausfuhren, 
sondern die Dimension entsprechend ändern wird. 

Femer ist aus den Formeln für d^ und d^ ersichtlich, dass in. 
solchen Axen Querschnitte vorkommen können und auch wirklich 
vorkommen, für weiche das biegende Moment gleich Null wird. Ein 
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solcher Querschnitt Hegt z. B. zwischen A nnd dem ersten Axenkopii 

Bezeichnen wir seine Entfemnng Ton A mit a^ so mnss sein. 

2000 (300 + x) — 8760 x 

oder 

600000 = 1760 X 

und hieraus 

« == 341 mm. 

Für eine solche Stelle würde theoretisch auch der Wellenduroh- 
messer gleich Null, was natürlich praktisch nicht durchführhar ist^ 
besonders, da an dieser Stelle immer noch Schubkräfte auftreten, die 
einen bestimmten Querschnitt verlangen. 

Es ist nim leicht, in jedem gegebenen Falle die zweckent- 
sprechendste Form einer Aze zu finden, wenn man, wie im Vor- 
stehenden durchgeführt, für eine genügend grosse Anzahl Querschnitte 
die erforderlichen Durchmesser berechnet (wobei auch die Querschnitte 
aufzusuchen, in denen das Biegungsmoment zu Null wird), sich diese 
Yerh&ltnisse aufzeichnet und die entsprechenden Punkte so mit- 
einander verbindet, dass die Aze bei genügender Festigkeit eine 
praktische 9 geiällige Form bei möglichst geringem Materialverbrauch 
erhält. 

So sind in Fig. 138 von 100 zu 100 m/m die theoretischen 
Durchmesser der Axe Fig. 123 berechnet und wie zuletzt angegeben 
die wirklichen, zur praktischen Ausführung passenden Masse bestimmt, 
welche in Fig. 188 unterstrichen angeführt sind. 

0. Hohle Azen. 

Hohle Azen werden meist nur in Qosseisen ausgeführt.. Soll 
eine hohle Aze mit einer massiven gleiche Festigkeit haben, so muss 
an jeder Stelle das Widerstandsmoment des Ereisringes gleich dem 
der vollen Ereisfiäche sein. 

Ist nun ^ der Durchmesser einer massiven Aze an irgend einer 
Stelle, also das Widerstandsmoment ebendaselbst 

TT =0,1 ^8 
sowie D der äussere und d der innere Durchmesser der gleich- 
wertigen hohlen Aze an derselben Stelle, also das Widerstandsmoment 
daselbst 

2)* — rf* 



>r=o,i ^ 



ir 



4M> miun sem: 
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D* — d* 
0,1 ^3 = 0,1 



I) 



oder 



D' — d* 

Ih^ = — 



nimmt man nun 



«0 wird 



D 



d= ß I), 





n 


oder 






*» — Z)8 (1 _ /?<) 


und hierans 


s 




n „1/ 1 



Ist also z. B. der Durchmesser einer massiven Aze an irgend 
einer Stelle gleich 100 rnm und nimmt man f&r die hohle Aze das 
Yerhältnis 

rf ^ 0,8 • 7), also ß = 0,8 
so wird der äussere Durchmesser der hohlen Axe an dieser Stelle 

8 

D = 100 K j-zriTR* "^ ^^^'^ ^ ^^^ ^^ 

und der innere Durchmesser 

d = 0,8 • 120 ^ 96 mm. 



§ 39. Berechnung langer Keile. 

Keile von verhältnismässig grosser Länge, wie z. B. die Keile 
der Flügelstangenköpfe etc. thnt man gut auf Biegung zu berechnen, 
da nur auf Abscheren berechnete Koile dieser Art, wie die Erfahrung 
lehrt, mit der Zeit gebogen werden, was, besonders bei wechselndem 
Druck sehr unangenehm auf den Gang der Maschine wirkt. 

Bei dieser Berechnung betrachtet man den Keil als Träger auf 
zwei Stützen und auf seiner ganzen Länge gleichmässig belastet. 
Man hat zu unterscheiden, ob der ganze Keil nur aus einem einzigen 
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Stück besteht (s. Fig. 139) oder ans dem eigentlichen Keil und einer 
oder zwei Zulagen (s. Fig. 140 und 141). 

Bei der Berechnung können wir annehmen, dass der Keil auf 
seiner ganzen Länge von gleicher Höhe h sei; dann hat man für den 
einfachen Keil (s. Fig. 139) 

F' l dh" 

- = • s 

8 6 

Die Keildicke d ist gewöhnlich durch die Verhältnisse der zu- 
gehörigen Konstruktionsteile gegeben und berechnet sich dann die 
nötige Keilbreite h aus letzterer Glchg, zu 

- = WW. = »■»« ■ W.\ ^- 

Nimmt man der Vorsicht wegen wechselnden Druck an, so ist 
bei fünffacher Sicherheit 

für Schmiedeeisen ^ 9 = " «c" " ~i~ =* ^»^^ 

y, Stahl . . . s = -- . — - = 13,83 .^ 13 

o 5 

dies in Qlchg. 218 eingesetzt giebt 



far schmiedeeiserne Keile Ä = 0,376 • V P — 2üD. 

^ d 

für Stahlkeile h = 0,24 • ]/ P-^ 210. 



Besteht die Keilverbindung aus einem Keil und einer Zulage, 

s. Fig. 140, so kann man das Ganze als zwei lose aufeinanderliegende 

h 
Trtger ansehen von der Höhe - ^^^ erhält dann 






8 

oder 

P'l _ d^ 
8 ~ 12" 
und hieraus 



. = /»-f = M. |/|;J m. 
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Setzt man hier wieder obige Werte för s ein, so erhüt man: 
für Schmiedeeisenkeüe h = 0,58 ]/ P-^ 212. 



9 



. . . h = 0,34 yP^ 



Stahlkeile . , . h = 0,34 ]/ P— 213. 



Besteht die Eeilyerbindung ans einem Keil and zwei Zulagen, 

•• Fig. 141, so kann man das Ganze als drei lose aufeinander liegende 

h 
Trtlger Ton der Höhe — ansehen nnd man erh&lt dann 






(4)' 



oder 



8 6 



PI d-Ä« 

• 8 



8 18 



und hieraus: 



Setzt man hierin wieder die oben bestimmten Werte für s ein, 
so erh&lt man: 

für Schmiedeeisenkeile h = 0,68 y P-z 215. 



>f » 



»/-i 



h = 0.483 y P^ 216. 



Beispiel. Welche Dimensionen erhält ein schmiedeeiserner 
Keil bei den drei verschiedenen Konstruktionen Fig. 189, 140 und 
141, welcher mit 28 000 kg belastet ist, wenn er auf Abscheren, und 
welche, wenn er auf Biegung berechnet wird? Der Keil liege auf 
120 mm frei. 

Berechnung. Bei der Berechnung der Keile auf Abscheren 
ist ihre Konstruktion gleichgültig, da es dann nur auf Erzielung der 
nötigen Scherfl&che ankommt. Nehmen wir wieder 8 s» 5,38, so ist 
der erforderliche Querschnitt des Keiles, da der Keil zweischnittig 

28000 ^^,, 

^=- K — ^-7^ = 2711 qmm 
2 - 5,88 ^ 
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Nehmen wir die Keildicke d = 22 mm, so wird 

2711 ,„^^ 

h = -- = 123,2 mm 

22 ' 

Bereehnen wir nnn den Keil unter Beibehaltung der Keildioke 

d = 22 mm, auf Biegung, so erhalten wir: 

für Konstruktion Fig. 189 nach Olchg. 209 

h = 0,376]/' 28 000 ^ == 146,9 mm 

für Konstruktion Fig. 140 nach Olchg. 212 

l/ 120 

h = 0,58 y 28 000 — - = 207,1 mm 

und fär Konstruktion Fig. 141 nach Glchg. 215 



^^^l/ 120 

— 0,68 Y 



h — 0,68 V 28 000 -— - = 265,74 mm 

Duch Vergleichen dieser vier Resultate miteinander ist der Einfluss 
der Berechnungsart, sowie auch der Konstruktion leicht erkenntlich« 



§ 40. Bereehnang der fiabebsapfen. 

Oabelzapfen dürfen nur bei ganz kleinen Längen und relativ 
grossem Durchmesser auf Abscheren berechnet werden, für jeden an- 
deren Fall jedoch (und das sind die meist vorkommenden) müssen 
sie auf Biegung berechnet werden. Der Oabelbolzen (s. Fig. 142) 
kann als Träger auf zwei Stützen mit gleichm&ssig über seiner gan- 
zen Länge verteilten Belastung angesehen werden. 

Die Biegungsgleichung für denselben lautet also 

^ = 0,1 dl»» 

oder wenn man wieder bezeichnet 

/i = a • dl 

= 0,1 (i, * • « 



8 
und hieraus 



*■ = V rT^ = ••"» V^' 



217. 



s 
rechnet man auch hier wieder für Verschleiss 5 Proz. hinzu, so wird 

d, = 1,174 y^p^ 218. 
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In § 36 fanden wir für den Stirnzapfen 

« . P = 0,2 . rf2 5 

aus obiger Biegnngsformel für den Gabelzapfen erhalten wir 

«. P=0,8 . di'^. 8 

Nimmt man bei beiden Zapfenarten das Verhältnis a gleich, dann er- 
hält man 

0,2 d2 5 = 0,8 . rf, « s 
oder 

d'^ = 4 rf, - 
und hieraus 

dl = 0,5 d 219. 

sodass also, bei gleichem Längenverhältnis a der Durchmdsser des 
Oabelzapfens nur halb so gross zu sein braucht als der des gleich- 
belasteten Stimzapfens. 

Bei einer solchen Dimensionierung wird aber beim Gabelzapfen 
dar Flächendruck viermal so gross als beim Stimzapfen, was mit- 
unter nicht wünschenswert ist. 

Will man einen bestimmten Flächendruck f nicht überschreiten, 
so muss offenbar, wenn man das Längenverhältnis des Gabelzapfens in 
diesem Falle mit a^ bezeichnet, sein: 

^ ^^ 

oder 

setzt man dies gleich dem Wert 

«1 
den man aus der Biegungsgleichung erhält, so ergiebt sich 

0,8 • e?, * • « 
f ' a, • di^ =■ 

oder 

, 0,8 . 5 

und hieraus 

., = 0,894^1^ 220. 
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Beispiel. Es sind die Verhältnisse eines gnssstählernen Gabel- 
zapfens zn bestimmen, der einen Druck von P = 5000 kg empfängt 
und keine grössere Fläcbenpressung zeigen soll als ein gleichbelaste- 
tev Stiinzapfen. 

Berechnung. Der Durchmesser des Stirnzapfens würde nach 
Glchg. 187 

d = 1,05 ^5000 = 74,23 .^ 75 mm 
also seine Länge 

Z = 1,4 • 75 = 105 mm 
Der Flächeudruck beträgt also 

Soll der Elächendruck des Gabelzapfens nicht grösser werden, so 
muss, bei s ^ 1 (s. § 86) nach Glchg. 220 sein 

«.=0,894l/-'_ = 2,968 

hiermit erhält man aus Glchg. 218 den Durchmesser des Gabel- 
zapfens 

F^ 27968 

5000 -^.— = 54 mm 

und die Länge desselben 

/, _ 2,968 . 54 ^ 160 mm 
Aus dieser Rechnung ist ersichtlich, dass unter der gestellten 
Bedingung die Gabelzapien unverhältnismässig grosse Dimensionen 
erhalten, weshalb man in der Praxis gewöhnlich von der Forderung 
des gleichen Flächendruckes absieht, was man umsomehr kann, weil 
4ie Bewegung des an einem Gabelzapfen angreifenden Elementes meist 
nur eine kleine Schwingung, wohingegen die des an einem Stim- 
zapfen angreifenden gewöhnlich eine volle Rotationsbewegung ist. 



§ 41. KSrperformen von gleicher Biegangsfestigkeit. 

Aus der allgemeinen Biegungsformel 

Jlf= W' S 
folgt die grösste in einem Querschnitt auftaretende Spannung 

M 
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wenn W das Widerstandsmoment der Querschnittsflftche und M daa 
doi*t herrschende Biegungsmoment bedeateL 

Da das Biegungsmoment M für die verschiedenen Querschnitte 
Yon verschiedener Orösse ist, so wird, wenn das Widerstandsmoment 
für alle Querschnitte dasselbe, der Träger also prismatisch ist, die 
grOsste Spannung in den einzelnen Querschnitten also verschieden 
ausfallen. Da man nun einen Träger so zu dimensionieren hat, dasä 
die grösste Spannung im gefährlichsten Querschnitt die zulässige In- 
anspruchnahme des Materials nicht übersteigt, so folgt, dass bei einem 
prismatischen Balken in allen übrigen Querschnitten die gprösste Span- 
nung kleiner ausfällt als die zulässige Inanspruchnahme, das Material 
also nicht in seiner vollen Festigkeit ansgenutzt, also Material ver- 
schwendet ist. 

Aus der Formel 

w 

folgt nun, dass, wenn die grösste Spannung in allen Querschnitten 
konstant bleiben soll, die Widerstandsmomente derselben sich im Ver- 
hältnis der Biegungsmomente ändern müssen. 

Eörperformen , in denen die Maximalspannung in allen Quer- 
schnitten konstant ist, nennt man solche von gleicher Festigkeit 
oder von gleichem Widerstand. 

Die Bestimmung verschiedener Körperformen gleicher Festigkeit 
soll im Folgenden gezeigt werden. 

L Der Freiträger in Fig. 143 sei durchweg von rechteckigem 
Querschnitt und habe konstante Höhe, es sind die verschiedenen 
Breiten desselben zu bestimmen. 

Für den Querschnitt an der Befestigungsstelle ist 

6 
für den Querschnitt in der Entfernung x von der Belastungsstelle ist 

soll also S konstant bleibeui so muss stattfinden 



b Ä« b:, h^ 



6 
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oder 

l:x ==^ b :hg 
und hieraus 

b, = b ^ 221. 

Ans dieser Gleichung^ kann man ftir jeden Wert von x das zugehörige 
hg bestimmen, sobald man die grösste Breite b kennt nnd findet 
dann, dass die Orondrissform des Trägers ein Dreieck ist. 

U. Der Freitrftger Fig. 144 habe eine konstante Breite b, dann 
findet man wie in I 



Pl:.Px = 



bh^ 6Ä.« 



oder 



nnd hieraus 



lix^h^ih,'^ 



h. = h^-l- 222. 

Berechnet man hieraus die yerschiedenen Werte von h^ ^ ao findet 
man als Aufrissform des Trägers eine Paiabel nach Fig. 144, oder, 
wenn man den Träger oben eben herstellen will, eine solche nach 
F^. 145. 

Anmerkung. Die Form (Läogenprofil) Fig. 144 erhalten z. B. 
(wenigstens annähernd) die Balancierarme Fig. 16 , Enrbelarme 
Fig. 99 etc., die Form Fig. 145 das Lagerkonsol Fig. 105, der 
Ständer Fig. 102 etc. nnd kann man diese Parabel wie folgt 
konstruieren (s. Fig. 146.) 

A B C D Bechteck, teile Ä B ia beliebig yiele gleiche* Teile, 
in ebensoviele B C, ziehe Cl und durch 1 eine Parallele mit G D, 
so ist der Schnittpunkt a beider ein Punkt der Parabel 



IIL Der Freiträger Fig. 147 habe durchweg einen Kreisquer- 
schnitt. 

Man erhält dann 

P. / : i^ . a; == 0,1 . rf* : 0,1 rf, • 



oder 



l:x = d^:d^^ 
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und hieraus 

3 _ 

d.= d)/j 223. 

Das L&ngenprofil wird eine kubische Parabel, die Körperform, 
selbst ist ein Botationsparaboloid, entstanden durch Rotation jener 
Parabel um ihre Axe. 

Anmerkung. Das Rotationsparabolold ist die theoretische Grund- 
form der Tragazen, wie solche schon in § 38 angedeutet. 

IV. Ist der Träger an seinen beiden Enden unterstützt und an 
einer beliebigen Stelle belastet (Fig. 148), so besteht die obere Be- 
grenzungsfläche, wenn die untere eben, aus zwei an der Belastungs- 
stelle zusammenstossenden quadratischen Parabeln nach Glchg. 222. 

Die Querschnittsformen gleicher Festigkeit haben, wie schon be- 
merkt, den Vorteil rationellster Materialausnutzung und erteilen fer* 
ner den nach ihnen geformten Elementen ein gefälliges und konstruk- 
tives Äussere. Man sollte dieselben daher überall, wo eben mög- 
lich, anwenden. 

Die rein theoretischen Körperformen gleicher Festigkeit sind im 
allgemeinen, wie schon im § 38 angedeutet, nicht zu ver wenden« 
doch sucht man sich in der Praxis denselben möglichst zu nähern^ 
wovon die Axe Fig. 138 ein Beispiel giebt. Femer wurden schon 
erwähnt Balancier- und Kurbelarme, sowie Lagerkonsolen. Ein eben- 
falls hierhingehörendes Beispiel ist Gee's Patentverzahnung, s. Fig. 
149. Hier sind nur die arbeitenden Zahnflanken nach Kurven ge^ 
krümmt wie sie das richtige Arbeiten der Räder verlangt, die ande- 
ren dagegen stärker geneigt, wodurch die Zähne um 35 Proz. stär- 
ker werden, jedoch natürlich nur in einer Richtung arbeiten können. 

Die Tabelle giebt eine Zusammenstellung der Körperformen 
gleicher Festigkeit für die verschiedenen Belastungsfälle, sowie auch 
die gebräuchlichsten Näherungsformen. 
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VI. Die Zerknickungsfestigkeit und ihre Anwendungen. 
§ 42. Allgemeines ttber die Zerknieknngsfestigkeit. 

Wie schon in § 2 unter 5) angegeben ist, wird ein Körper auf 
Zerknicken beansprucht, sobald eine Druckkraft auf ihn einwirkt und 
seine Lftnge im Verhältnis zu seinen QuerschDittsdimensionen eine 
bedeutende (der Körper also stabförmig) ist, wobei derselbe eine seit- 
liche Durchbiegung erleidet. 

Die Art dieser Durchbiegung, also die Zerknickungsbeanspruchung,. 
ist wesentlich abh&ngig von der Befestigungsweise des Körpers. 

Die gewöhnlichen Befestigungsweisen von auf Zerknicken bean- 
spruchten Stäben sind in Fig. 150 dargestellt. 

B ef estig ungsart I. Der Stab ist an seinem unteren Ende 
fest eingespannt, am oberen Ende frei beweglich. 

Befestigungsart II. Der Stab ist an beiden Enden beweg- 
lich befestigt, wird aber in seiner ursprünglichen Richtung geführt. 

Befestigungsart III. Der Stab ist an seinem unteren Ende 
fest eingespannt, das obere Ende ist beweglich, wird aber in der ur- 
sprünglichen Stabrichtung geführt. 

Befestigungsart lY. Beide Stabenden sind fest eingespannt, 
jedoch in der ursprünglichen Stabiichtung geführt. 

Die Befestigungsarten I und II sind die in der Praxis am häu- 
figsten Yorkommenden, III und IV dagegen sind seltener, und muss 
man bei der Beurteilung, ob ein Stab nach HE oder IV befestigt ist, 
sehr vorsichtig sein. Auf diese Art befestigt können beispielsweise 
Säulen betrachtet werden, welche mit aussergewöhnlich grossen Fuss- 
platten, bezw. Fuss- and Kopfplatten, solide hefestigt sind. 

Die Formeln zur Berechnung von auf Zerknicken bean- 
spruchten Körpern lassen sich nur mit Hilfe höherer Rechnungen 
bestimmen und zwar ergeben diese Rechnungen, wenn bedeutet: 

P die den Körper beanspruchende Kraft, 

l die Länge des Körpers, 

J das Trägheitsmoment des Querschnittes, 

E der Elastizitätsmodulus des Materials 
fnr die Bruchbelastung bei der Befestigungs weise I 
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P^"^-^^ 224 

Hat der Querschnitt des Körpers verschiedenwertige Trftgheits- 
momente, so ist stets das kleinste Trägheitsmoment in die Rech- 
nung einzuführen y weil ein eyentnelles Durchbiegen stets nach der 
Seite erfolgt, nach der die Querschnittsdimensionen am kleinsten sind. 

Der Stab nach Befestigungsweise 11 lässt sich ansehen als 

aus zwei Teilen, jedes von der Lftnge -^ l, bestehend, von denen 

jeder eine Durchbiegung erfllhrt, als sei er, von der Stabmitte aus 
betrachtet, nach I eingespannt. 

Man erhält somit aus Olchg. 224 die Grösse der Bruchbelastung 

fär den Fall II, wenn man in dieselbe — / an Stelle von / einführt. 

Es ist somit f&r Befestigung n 

P-J!L.llI-^^lll 225 

4 f ly ~ ^^ 

Ein weiteres Betrachten der Fig. 150 lässt erkennen, was auch 
die Theorie bestätigt, wenigstens filr Fall IV, dass man fOr die beiden 
übrigen Befestigungsarten III und lY die betrefifenden Formeln er- 
hält, wenn man in Olchg. 224 an Stelle der Länge l die Werte 

1 1 

— - 1 bezw. -r- l einsetzt, und erhält dann für Befestigungsart m 
o 4 

n^ E'J 9 ^ E*J 

I = • fr* . 



({)' 



3 

Die genaue Untennchang giebt 



P:=2n^-^^ 226. 



fär Befestigangsart IV 



«« EJ E- J „_ 

^=-r • YTTi = •* "' — «- 227. 



(^ 



fl 



Die sich aus den Olchgn. 224 — 227 ergebenden Belastungen P 
sind, wie schon angedeutet, die Bruchbelastungen, um also die prak- 
tisch zulässigen Belastungen zu erhalten, hat man diese Werte noch 
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mit einem Sicherheitsfaktor „ '* zu multiplizieren, und erhftlt dann 

n 



f&r die vier Befestigongsarten 
FaU I. P = 

FaU IL P = 



4.n 
1^ 



E.J , , 4*P.l<.n 

— =5 — oder J = 



1« M • — 



Fall m. P = 



FaU IV. P = 



2 IC« E > J 
n * V 

^7^ E • J 



J=: 



ff 





t:« . 


E 




p 


.1« 


• n 




1^ . 


E 


p 


•1« 


• n 


2 


Ji« . 


E 


P 


. P 


• n 



4irS . £ 



22& 

229. 
230. 
23L 



In Betreff der Wahl des Sicherheitsfaktors -- gilt hier das- 

n 

selbe, was in § 4 über Sicherheitsgrad und Wahl der zulässigen In- 

ansprachnahme gesagt worden ist, und erhftlt man dementsprechend 

för gewöhnliche permanente Konstruktionen, welche keinen Stössen 

imterworfen sind, folgende Werte für n 



Werte des Sicherheitsgrades „n" 



Art der Belastang 


Gosseisen 


Material 
Schmiede- 
eisen u. Stahl 


Hole 


Bnhende Belastung 


6 


5 


10 


Teränderl. Belastung, 

die Spannungen wechseln zwischen 

und einem Max. 


12 


• 

10 


20 


Yer&nderl. Belastung, 

die Spannungen wechseln zwischen 

— lifox. und -j- Max. 


18 


15 


80 



Für Konstruktionen, welche Stössen unterworfen sind, nimmt man das 
Doppelte obiger Werte. 

Ist es zweifelhaft, ob ein Körper auf Druck oder auf Zerknicken 
zu berechnen ist, so ist es im allgemeinen am einfachsten, beide Bech- 
oungea durchzuführen und die sich ergebenden grössten Abmessungen 
zu wählen. In manchen Fällen interessiert es auch, die G-renze 
zwischen Druck und Zerknicken zu kennen und kann dann wie folgt 
▼erfahren werden: 

Die Zerknickungsgleichung lässt sich allgemein schreiben 



— 176 — 

Die Druckgleichung lautet 

P ^ F' s" 
In dem angedeuteten Orenzfall müssen beide Gleichungen die 
selbe Querscbnittsgrösse ergeben, es muss also sein: 

E'J ^ „ 

und hieraus die Länge, über welche hinaus der Körper auf Zer- 
knicken berechnet werden muss 

1 = Vir 54^ 232. 

Ist beispielsweise ein schmiedeeiserner Stab von massiv kreis- 
förmigem Querschnitt vom Durchmesser „d" nach Fig. 150 I be- 
festigt, und die Belastung eine ruhende, so wird 



TT« 71^ 



m 



und 











4 • 


n 4-5 










J — 
F 


64 
d*n 

4 










E- 


= 20000 








/ 

s 


/ 


38 

-5 - ''' 


Diese 


Werte 


in 


Glchg. 


282 


eingesetzt giebt: 




— —d* 

. , 20000 4 • 6 64 „ , 

Das heisst also: ist unter den angegebenen Verhältnissen die 
Länge des Stabes kleiner als sein neunfacher Durchmesser, so ist er 
auf Druck zu berechnen, ist er grösser als sein 9 f acher Durchmesser, 
so muss er auf Zerknicken berechnet werden ; bei einer Länge gleich 
dem 9 fachen Durchmesser ist es gleichgültig, ob man die Druck- oder 
die Zerknickungsformel benutzt. 

Den auf Zerknicken beanspruchten Körpern giebt man mitunter 
auch annähernd die Form gleicher Festigkeit, z. B. den Flügel- 
stangen etc., und ist es klar, dass hierbei die Endquerschnitte gleich 
dem erforderlichen Druckquerschnitt werden müssen, welche man 
dann gewöhnlich durch eine beliebig gekrümmte Kurve mit dem 
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Mittelquerscbnitt verbindet, noch einfacher ist es, die Endquerschnitte 
etwas grösser zu wählen und die ftnssere Begrenzung des Körpers 
geradlinig zu machen. 

Beispiele. I. Welche Belastung vermag eine hohle gosseiseme 
Sftnle von kreisförmigem Querschnitt bei gewöhnlich wechselnder Be- 
lastung zu tragen, wenn der äussere Durchmesser derselben D =^ 200 mm^ 
der innere d = 170 mm, die Länge l = 3500 mm beträgt, und die- 
selbe als nach Fig. 150, I befestigt angesehen werden kann? 

Berechnung. Für Onsseisen ist E = 10000, femer bei ein- 
fach wechselnder Belastung, wenn die Spannungen zwischen und 
einem Maximum veränderlich, r» = 12, sowie das Trägheitsmoment 

J = ^ (Z>* - <i*) = ^ (200* - 170«) 

Diese Werte in Glchg. 228 eingesetzt, giebt die gesuchte Trag- 
fähigkeit der Säule: 



n 



2 



71« • 10000 • ^ (200* — 170*) 



E'J 64 



4 • n P 4 • 12 • 3500« ^ 



n. Es ist die schmiedeeiserne Tragsäule einer Aktionsturbine 
von folgenden Verhältnissen zu berechnen: 
Mittlerer Durchmesser 1750 mm. 
Leistung 100 IP. 
Umdrehungszahl pr. Minute 50. 
Gewicht der Turbine mit Bäder werk etc. 5500 kg. 
Länge der zu berechnenden Tragsäule 4000 mm. 
Berechnung. Die Erafb, durch welche die Tragsäule belastet 
wird, setzt sich zusammen aus dem Gewicht der Turbine nebst Bäder- 
werk etc. und dem vei*tikalen Wasserdruck. Letzterer berechnet sich 
fär Aktionsturbinen wie folgt. 

Die mittlere Umfangsgeschwindigkeit der Turbine beträgt im 
vorliegenden Falle: 

n-D-n 3,14 • 1.7 5 ' 50 _ 
V 60—=- 6Ö -4.58 m 

somit die ümfangskrait ü 

75 -iV 75 • 100 ^^^„^ , 

C7=— —==—^^^^ = 1637,5 Ä^ 

B«bb«r, FMÜgkeitoUhre. 12 
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Der obengenannte Wasserdruck V (s. Fig. 152) ist nun die Ver- 
tikalkomponente ans dem normalen Wasserdruck R gegen ein mitt- 
leres Schanfelelement, dessen Horizontalkomponente die Umfangs- 
krafl V ist. Es ist somit, mit Bezug auf Fig. 152: 

tang g> 
Die Neigung 7> des mittlermi Schaufelelementes soll bei der 
vorliegenden Turbine 56® betragen, dann ist also der yertikale Wasser- 
druck 

V 1637,5 ,^^^, , 

F = :^ , "—-^ =- 1106,5 Jcg 

tang 9) tang -56® ^ 

Die Säule wird somit auf Zerknicken beansprucht durch eine 
Kraft 

P =r 5500 + 1106,5 = 6606,5 .^ 6610 kg. 

Die Tragsäule ist nun in Wirklichkeit unten in einem fest an- 
geschraubten , gusseisemen Fuss eingespannt und findet oben in der 
umschliessenden Turbinenaxe eine Führung, sodass also streng- 
genommen die Befestigung derselben nach Fig. 150, IV erfolgt, da 
man sich jedoch infolge ungenauer Arbeit bezw. Verschleiss auf diese 
Befestigung und Führung mit der Zeit nicht verlassen kann, so ist 
es üblich, solche Säulen als nach Fig. 150, 11 befestigt zu betrachten. 
Femer kann man die Belastung als eine konstante ansehen, also mit 
n = 5 rechnen, es ist somit, da das Trägheitsmoment des massiy 
kreisförmigen Querschnittes J «=» 0,05 d^ ist, nach Glchg. 229 

0,05 • d* = ^^P^ 
und hieraus der gesuchte Durchmesser der Tragsäule: 

4 4 

_ l/ F'P -n _ ^/ 6610 - 4000'-' ' 5 ^ 

m. Für die Balanciermaschine Aufgabe VHT, § 16 wird zur 
Stützung des Balanciers eine durchbrochene Säule nach Fig. 153 
gewünscht und zwar sollen diese Durchbrechungen den halben Kreis- 
ringquerschnitt wegnehmen. 

Berechnung. In der erwähnten Aufgabe wurde gefunden, dass 
die Säule mit einer Kraft yon 25824 kg auf Zug und mit einer 
solchen von 31524 kg auf Druck beansprucht wird. 
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Die erstere Kraft erforderte einen Zugqnerschnitt von 62227 qnwn 
gestaltet man nun den Querschnitt der durchbrochenen Säule nach 
Fig. 154, 80 ist der Inhalt derselben 

?. . _?!li. (675* — 575«) + 8 • 75 • 25 = 64090 qmm 
1 4 

sodass der Querschnitt auf Zug genügen würde. Da nun weiter, wie 
eine kleine Rechnung ergiebt, der erforderliche Druck querschnitt 
kleiner ausfällt als der durch die Zugkraft bedingte, so wäre noch 
zu untersuchcD, ob die zwischen den Durchbrechungen stehenbleiben- 
den Stege von 800 mm Länge (s. Fig. 153) nicht auf Zerknicken 
beansprucht werden. Diese Stege besteheu aus einem Stück mit der 
übrigen Säule, sind also als an beiden Enden unwandelbar fest ein- 
gespannt zu betrachten, somit nach Glchg. 231 zu berechnen. Was 
hier den Sicherheitsfaktor n anlangt, so wäre derselbe, da das Mate- 
rial Gusseisen und die Belastung eioe zwischen Zug und Druck wech- 
selnde ist, wenn keine Stösse zu befürchten sind, gleich 18 zu setzen, 
da aber Maschin eDgestelle stets für eine sehr hohe Sicherheit be- 
rechnet werden müssen und Erschütterungen- und kleine Stösse nie 
ausgeschlossen sind, so nehmen wir den doppelten Wert n -^ 36. 

Hiernach ist also, da sich die ganze Druckkraft auf vier gleiche 
Stege verteilt, das erforderliche Trägheitsmoment des Stegquer- 
schnittes : 

1 31524- 800'- 36 ,,^^^, 

J=-r ' z — »..> .^^^^ = 459924 
4 4 • 3,14-* • 10000 

Vernachlässigt man die geringe Biegung der Stegquerschnitte, 
so haben dieselben die in Fig. 155 eingeschriebeDcn Abmessungen, 
und ist das Trägheitsmoment eines solchen, ohne Bücksicht auf die 
Bandrippen 

^ 263 • ÖO» «„o^.^o 
eA= -r = 2739583 

Ein Vergleich zwischen dem erforderlichen und dem vorhandenen 
Trägheitsmoment des Stegquerschnittes zeigt, dass ein Ausknicken der 
Stege vollständig ausgeschlossen ist. 

lY. Fig. 156 stellt einen Deckenkran dar, wie er in Magazinen 
häufig gute Verwendung findet. Das vom Kran kommende Lastseil 
geht zu einer an einer nahen Wand angebrachten Winde. Es sollen 
die Stärken des Auslegers, der Zugstangen und Zapfen eines solchen 

12* 
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Kranes f&r eine Maximalbelastung desselben von 500 kg berechnet 
werden; die genannten Teile bestehen aus Schmiedeeisen. 

Berechnung. Zur Lösung der gestellten Aufgabe sind zu- 
n&chst die Kräfte zu bestimmen, welche die einzelnen Teile bean- 
spruchen, und sollen hier die Widerstände, welche durch Beibung 
und Seilsteifigkeit veranlasst werden, als von zu geringem Einfluss 
auf die Dimensionen der einzelnen Teile, vernachlässigt werden« 
Jedoch ist das Eigengewicht des Auslegers nebst Leitrolle etc. (von 
75 kg)^ welches in einem Abstände von 1250 mm von der Drehaxe 
angreifen soU, zu berücksichtigen. 

A. Berechnung der beanspruchenden Kräfte. 

Diese Rechnung wird am einfachsten mit Hilfe der Methode der 
statischen Momente durchgeführt. 

I. Zur Bestimmung der Kraft K^ , welche den Ausleger auf 
Zerknicken beansprucht, wähle man den Durchschnittspunkt A^ 
zwischen der Drehaxe des Kranes und der Zugstangenmittellinie, als 
Momentendrehpunkt. Von diesem ist die Belastung von 500 A;;^ um 
2000 mm, und K^, um 860 mm entfernt; es lautet also die Mo- 
mentengleichung 

500 . 2000 — JT, . 860 = 
und hieraus 

500 . 2000 ,,^^ , 
^^ = 860 ^ ''"' '' 

Der Ausleger wird weiter beansprucht durch die Spannung des 
ihm parallellaufenden Lastseiles, diese Spannung beträgt 

— - = 250 kg 

Strenggenommen wirkt diese Seilspannung^ wegen ihres exzen- 
trischen Angriffes, biegend auf den Ausleger ein, da jedoch die Ex- 
zentrizität nur eine geringe, so werde die Seilspannung als in der 
Axe des Auslegers wirkend angesehen, und ist somit die den Aus- 
leger auf Zerknicken beanspruchende Kraft 

1163 + 250 = 1413 kg 

n. Die in den Zugstangen wirkende Kraft K^ berechnet sich 
aus der Momentengleichung bezogen auf B, d. L der Schnittpunkt 
zwischen der Drehaxe des Kranes und der Mittellinie des Auslegers, 
als Momentendrehpunkt. Von diesem ist die Last um 2000 mm^ 
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das Eigengewicht des Auslegers um 1250 mm und die Kraft K^ 
tun 930 mm entfernt, nnd lautet somit die Momentengleichung ^ 

500 . 2000 + 75 . 1250 — Ä^ • 930 = 
und hieraus: 

^ 500 . 2000 + 75 ■ 1250 _ 
* 930 ^ 

Diese Kraft verteilt sich gleichmässig auf zwei Zugstangen, so- 
dass jede zu berechnen ist für eine Kraft von 

1176 

—^ = 588 kg 

Dieselbe Kraft belastet die Endzapfen bei G, an welchen die 
Zugstangen angreifen, w&hrend der Drehzapfen bei A durch die 
ganze Kraft K^ auf Biegung beansprucht wird. 

m. Der horizontale Zapfendruck K^ auf dem unteren Dreh- 
zapfen bei B berechnet sich aus der Ejraft Ki zu: 

JTj = ä; . cos 25« = 1163. 0,906 ^ 1054 kg. 

lY. Die Kraft K^, durch welche die Bollenzapfen bei C und D 
belastet werden, ist die Resultierende aus zwei gleichen Seitenkrftften 

von je —^ = 250 Ay, welche einen Winkel von 65® miteinander 

einschliessen, und berechnet sich nach dem Parallelogrammgesetz zu: 

65® 
JT^ = 2 • 250 . cos -— = 421,5 kg 

y. Ebenso findet man den Zapfendruck bei E zu 

^ 30® 

K^^^ 2 . 250 . cos —— = 483 kg 



6. Berechnung der Querschnittsdimensionen. 

Die Belastung der einzelnen Teile ist, dem Zwecke eines Kranes 
entsprechend, eine veränderliche und können die durch sie ent- 
stehenden Spannungen, abgesehen von der Wirkung des Eigenge- 
wichtes, als zwischen und einem Maximum wechselnd angesehen 
werden. Da femer bei Windwerken Stösse nicht vollkommen aus- 
geschlossen sind, so ist, gewöhnliches Schmiedeeisen vorausgesetzt, 
als passende zul&ssige Inanspruchnahme 5,5 kg, und für auf Zerknicken 
beanspruchte Teile als passender Sicherheitsgrad n = 12 anzusehen. 

L Der Ausleger wird, wie gefunden durch eine Kraft von 
1413 X;^^ auf Zerknicken beansprucht und kann als nach Fig. 150, 
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II eingespannt betrachtet werden, es ist somit nach Olchg. 229 
das erforderliche Tr&gheitsmoment des Anslegerqnerschnittes 

^ K'P-n 1418. 2200«. 12 \,,„,^ 

J= -^ = - « = 415740 

TT-. E 3,14«. 20000 

Dem Ausleger geben wir einen massiv kreisförmigen Querschnitt, 
für diesen ist /= 0,06 • d^^* somit: 

0,05 . ^1* = 415740 
and hieraus der Durchmesser des Auslegers 



4 



L = 1/ 415740 

F -ö;ö5- = '"•' -^ '' "»"» 



II. Der Querschnitt der Zugstangen wird nach Olchg. 3 

=- 106,9 qmm 



0,5 . JTg 588 



8 5,5 

dem entspricht ein Durchmesser d^ «■ 11,7 mm, woftbr wir nehmen 



rfg = 12 mm. 

Berechnet man die Zapfen, an welcher die Zugstangen angreifen 

auf Biegung, und nimmt ihre L&nge zu 15 mm an, so ist mit 

Tr= 0,1 . d^^ nach Glchg. 170 

^ , ^ , 588-15 

0,1 • cL^ 

' ^ 2 . 5,5 

und hieraus der Zapfendurchmesser 



8 



df, = y -— r — - — — - •v. 20 mm * 
* '^ 0,1 . 2. 5,5 

Auf Abscheren berechnet würde d3 ,^\> 13 mm, sodass ersterer 
Wert beibehalten werden muss. 

Oeben wir dem oberen Drehzapfen bei A eine Länge gleich 
seinem 1,2-fachen Durchmesser, so wird nach Glchg. 185, wenn 
man der teilweisen Drehung wegen 8 = 4,5 einsetzt, der Duich- 
messer d^ desselben 



^«.n 1/ 1»2. 1176 

d^ = 2,348 y -^—-7-^ = 41,6 ^^ 42 mm 

4,5 

und seine Länge 

l^ = 1,2 . d^ = 1,2 - 41,6 = 49,9 .^ 50 ww 

III. Berechnen wir den unteren Drehzapfen bei B unter den- 
selben Voraussetzungen, so können, da die die beiden Zapfen bean- 
spruchenden Kräfte K^ = 117ß kg und K^ «» 1054 kg nur wenig 
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ToneiDuider abweichen, f&r diesen dieselben Abmessungen beibehalten 
weiden, welche Ar den oberen Zapfen gefunden wurden. 

IV. Die Bollenzapfen C, D und E haben auch nur wenig von 
einander differierende Kräfte, K^ •=■ 421,5 und K^ »» 483 kg^ aufzu- 
nehmen, man wird ihnen daher aus praktischen Gründen, weim es 
sonst angeht, gleichen Durchmesser geben. Nimmt man die Länge 
der Zapfen (gleich Länge der Bollnaben) zu 35 mm an, so ist bei, 
TT — 0,1 . \\ nach Glchg. 199. 



0,1 . d » . 5,5 = 



483 ■ 35 
8" 



somit der Durchmesser der Zapfen 

8 



1/483.35 

^= »^ö;rr5;5--r -^^«^»^ 

Mit Bücksicht auf den Verschleiss ist dieser Durchmesser noch 
etwas grösser zu machen, und da der Zapfen bei C aus einem Stück 
besteht mit den Zapfen, an denen die Zugstangen angreifen, deren 
Stärke zu d^ c= 20 mm gefunden wurde, ersterer aber mindestens 
dieselbe Stärke haben muss, so geben wir den Zapfen bei C, D und 
E 20 mm Durchmesser. 

Anmerkung. Die Hängesäole des Kranes wird auf zosammengesetzte 
Festigkeit beansprucht, weil die im Ausleger wirkende Kraft K^ die- 
selbe schief angreift; sie ist weiter unten in dem Kapitel über „Zu- 
sammengesetzte Festigkeit*' berechnet. 

Femer sei noch bemerkt, dass infolge der Beibnngswiderstände und 
der Steifigkeit des Seiles, die Spannung in dem zur Winde führenden 
Seilende grösser als die halbe Belastung des Kranes ist, und zwar 
kann man annehmen, dass der Wirkungsgrad der drei Leitrolleu zu- 
sammen ungefähr gleich 0,73 ist, dann wird die erwähnte Seilspan- 

250 
nung gleich q-»-ö~ = 842,5 kg^ für welche Kraft dann auch die zuge- 
hörige Winde zu berechnen ist. 

y. Es ist die Schieber- und die Exzenterstange, sowie der zu- 
gehörige Nocken der in Fig. 157 dargestellten Schiebersteuerung zu 
berechnen; Schieberstange imd Nocken bestehen aus Stahl, die Ez- 
zenterstange aus Schmiedeeisen. Die Dampfspannung im Schieber- 
kasten betrage 4,8 aim^ der Schieber werde durch eine Feder mit 
5 k , gegen den Schieberspiegel gedrückt, das Gewicht des Schiebers 
betrage 4,5 kg. 
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Bereohnung. Die Kraft, welche zur Bewegung des Schiebers 
erforderlich, ist gleich der Reibung, die der Schieber auf seinem 
Spiegel und auf der Führung findet, yermehrt um den Widenstand, 
den die Schieberstange in der Stopfbüchse findet. 

Der die Reibung erzeugende Druck ist der Dampf- und Feder- 
druck gegen den Schieber, sowie das Eigengewicht des letzteren und 
berechnet sich wie folgt: 

Dampfdruck, welcher den Schieber gegen den Spiegel drückt: 

16 . 14 . 4,8 = 1008 kg 

Federdruck ^ kg 

Dampfdruck, welcher den Schieber gegen seine Füh- 
rung drückt: 

15 • 8,5 . 4,8 = 22h kg 

Eigengewicht 4,5 Z?7 

in Summa, Reibung erzeugende Kraft: 1242,5 kg. 

Diese Kraft, mit dem Reibungskoeffizienten multipliziert, giebt 
die zur Bewegung des Schiebers nötige Kraft. Dieser Reibungs- 
koeffizient kann für polierte, aber unvollkommen gesohmierte Flächen 
zu 0,15 angenommen werden, kann etwas Dampf zwischen Schieber 
und Spiegel treten , so wird hierdurch die Reibung etwas vermindert 
Gewöhnlich ist aber der Druck zwischen Schieber und Spiegel so 
gross, dass aller Dampf dazwischen herausgepresst wird wobei der 
Reibungskoeffizient bis auf 0,2 und 0,35, und zwar mit dem Druck 
und der Temperatur des Dampfes zunehmend, steigen kann (s. Unwin, 
„die Elemente der Maschinenkonstruktion'O* 

Nehmen wir nach dem Gesagten den Reibungskoeffizienten zu 
0,8 an, so ist die Grösse des Reibungswiderstandes 

0,3 . 1242,5 = 372,75 kg 

Diese Kraft vergrössem wir noch etwas mit Rücksicht auf die 
Stoffbüchsenreibung und nehmen zur Bewegung des Schiebers als 
erforderlich : 

P = 880 leg. 

Schieber- und Ezzenterstange werden auf Zerknicken bean- 
sprucht imd nimmt man dieselben als nach Fig. 150, II befestigt 
an. Da die diese Stangen beanspruchende Kraft in ihrer Richtung 
wechselnd ist, so hat man bei der Berechnung der Stangen den 
Sicherheitsfaktor n =» 15 zugrunde zu legen. Hiemach erhält man 
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f&r die stfthleme Schieberstange nach Glchg. 229 bei einem Durch- 
messer d: 

r.r.. .A 880. 275«. 15 
' 8,14'- . 21500 

und hieraus: 

d =' y TT^ii — «> -Tö — ^^ „ ^^ — = 16,6 mm 
^ 0,05 • 3,14« . 21500 ' 

Mit Bücksicht auf den Verscbleiss und dadurch bedingtes, no1>- 
wendig werdendes, späteres Abdrehen nehmen wir 

d = 20 mm 
Geben wir der schmiedeeisernen Exzenterstange einen recht- 
eckigen Querschnitt, dessen Höhe h doppelt so gross als seine Breite 
& ist, so ist das Trägheitsmoment des Querschnittes, da man bei 
Zerknicken immer das kleinere Trägheitsmoment zu rechnen hat 

j_ h' b^ _ 2. 6^ _b^ 
~ 12 ~ 12 ~ 6" 
somit wieder nach Olchg. 229 

6* 3 80- 875«. 15 

6 '"3,14'». 20000 
und hieraus: 

4 



= \^- 



6. 880. 875'. 15 

— = 18,5 •/^ 20 mm 



3,14* . 20000 
und die Höhe des mittleren Stangenquerschnittes 

Ä = 2 • 6 = 2 • 18,5 = 87 mm 

Die Querschnittsabmessungen der Exzenterstange wird man noch 
etwas grösser ausführen, als die obige Bechnung ergeben, weil durch 
die Beibung zwischen Exzenterscheibe und Exzenterring noch ein 
biegendes Moment in der Stange auftritt, und Erschütterungen mit 
Bücksicht auf den ruhigen Gang der Maschine möglichst zu ver- 
meiden sind. 

Der noch zu berechnende Zapfen ist ein Gabelzapfen imd soll so 
dimensioniert werden, dass der Flächendruck auf denselben nicht 
grösser als 0,5 kg auf 1 qmm werde, nimmt man dann noch die zu- 
lässige Inanspruchnahme des Stahles zu « = 7 , so wird nach Glchg. 
220 das Verhältnis a zwischen Zapfenlänge und Zapfendurchmesser 

a = 0,894 l/y = 0,894 )/ -^ = 8,34 
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Weiter axis Olchg. 218 der Durchmesser des Zapfens 

rf, = 1,174 y P- = 1,174 1/380 ^~=^ 16,7.^16 mm 

Die ZapfenläDge wird 

l^ = 3,34 - d^ — 3,34 • 15,7 _= 52,4 .^ 52 mm 

Anmerkang. Im AllgemeiDen kann man mit genügender Genauig- 
keit annehmen, dass die zum Bewegen des Schiebers erforderliche 
Kraft gleich ist dem 0,7-fachen auf die Eolbenfl&che wirkenden 
Dampfdruck. Die im vorstehenden Beispiel gegebene Steuerung 
wflrde zu einer Dampfmaschine von 150 mm Cjlinderdurchmesaer 
passen, woraus sich die Kolbenfi&cbe zu 176,7 qc berechnet. Nehmen 
wir nun an, dass die Dampfspannung vom Wege aus dem Schieber- 
kasten bis in den Gylinder durch Drosselung und Kondensation Ton 
4,8 atm auf 4,1 atm gesunken und die Maschine eine AuspuflFma- 
schiuen mit 1,1 atm hinderndem Dampfdruck sei, so wflrde der ge- 
samte treibende Dampfdruck zu Anfang des Kolbenhubes betragen 

176.7 (4.1—1,1) ^-- 530,1 kg 
somit wäre nach Obigem die zur Bewegung des Schiebers erforder- 
liche Kraft gleich 

0,7 . 530,1 rrr 371 kg 
was genau mit der im vorstehenden Beispiel berechneten Kraft Qber- 
ein stimmt. 



Anwendungen. 
§ 43. Berechnaiig der Flflgelstangen. 

Der Schaft der Flügelstangen wird entweder hauptsächlich nur 
auf Zug bezw. Druck, oder auf Zerknicken beansprucht. Im ersteren 
Falle rechnet man nach den einfachen Zug- oder Druckgleichungen 
und hat bei der Wahl der zulässigen Inanspruchnahme nur darauf 
zu achten, dass bei Beginn des Hubes, infolge der Schalenabnutzung, 
eine Stosswirkung eintreten kann. Die meist vorkommenden Flügel- 
stangen, speciell die Flügelstangen der Dampfmaschinen, haben jedoch 
eine solche Länge, dass sie auf Zerknicken beansprucht werden, und 
ist ihre Befestigung die in Fig. 150, 11 angedeutete, sodass die Be- 
rechnung nach Glchg. 229 zu erfolgen hat. 

Ausser einer Beanspruchung auf Zerknicken erfahren solche 
Flügelstangen noch eine Beanspruchung auf Durchbiegen in der 
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Schwingnngsebene infolgre der durch das sogenaimte Peitschen der 
Stange auftretenden Centrifngalkräfte. Diese Biegongsbeansprachnng 
wftchst nnn mit der Geschwindigkeit und mit den Abmessungen (der 
Hasse) des Schaftes, speciell also bei Dampf- und ähnlichen Maschinen, 
mit der Umdrehungszahl der Maschine und dem Gylinderdurchmesser. 
Die genaue Berücksichtigung aller auf eine Flügelstange ein- 
wirkenden Kr&fte fährt zu sehr umständlichen Rechnungen, und da 
die Besultate derselben infolge zu machender Annahmen immer noch 
ungenau sind, so ist es am einfachsten die Rechnung mit Hülfe der 
obenangegebenen Zerknickungsformel durchzuführen und nur einen, 
die obenwaltenden umstände berücksichtigenden Sicherheitsgrad ein- 
zuführen. Solche Sicherheitsgrade sind in der folgenden Tabelle zu- 
sammengestellt. 



Werte des Sicherheitsgrades „n 



u 



Cjlind.- Durch- 


Umdrehoogen pr. Minute 


messer in mm 


800 200 


150 


100 


80 ^^ 

vnd wenig« 


200 


40 
50 


20 


15 


15 


15 




800 


40 


20 


15 


15 


15 


400 


60 


50 


40 ■ 


20 


15 


15 


600 




60 


50 


80 
40 


20 , 


15 


600 


— 




60 


20 
25 


15 


700 


— 


— 1 




50 


8 



Der Querschnitt des Schaftes ist gewöhnlich kreisförmig oder 
rechteckig. 

Für Stangen mit kreisförmigem Querschnitt und einem 
Durchmesser ^d* an der stärksten Stelle, wird nach Glchg. 229 

0,06.d«=^-^''" 



n 



E 



und hieraus: 



-V^ 



P' P. n 



0,05.71*.^ 232. 

Für gewöhnlich giebt man den schmiedeeisernen und stählernen 
Flügelstangen dieselben Stärken; setzt man nun in Glchg. 282 ein 
E = 20000, so erhält man allgemein für Flügelstangen aus Schmiede- 
eisen und Stahl 

d = 0,1 \^' P • 1« • n 233. 
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Nach den EDden hin yeijüngt man den Schaft nnd giebt dem- 
selben am Earbelende eine Dicke gleich 0,8- d und am Krenz- 
kopfende eine solche gleich 0,7 * cL Den grössten Durchmesser 
legt man gewöhnlich in die Mitte des Schaftes, vielfach auch etwas 
über die Mitte hinaas nach dem Eurbelende hin, weil diejenige 
Steile, fär welche das biegende Moment infolge der auftretenden 
Centrifagalkr&fte am grössten ist, mehr dem Enrbelende zu liegt. 
Eine solche Profilierung gestattet dann auch einen günstigeren An- 
schluss an den meist st&rkeren Kopf an diesem Ende. 

Bei rechteckigem Stangenquerschnitt von der Breite b 
und der Höhe h macht man gewöhnlich 

h = 2 • b 234. 

es wird dann 

fe» &» _ *i 
12 ~ 6 
somit wieder nach Olchg. 229 

b^ _ P' Z»> n 

und hieraus 

l = y'm^^ 235. 

Unter denselben Voraussetzungen die oben bei kreisförmigem 
Querschnitt angeführt, erhält man hier für schmiedeeiserne und stäh- 
lerne Stangen 

b = 0,0742 V^P . P . n" 236. 

Hiernach berechnet sich dann ans Olchl. 284 die Höhe des 
Schaftes in der Mitte und giebt man demselben am Eurbelende 

eine Höhe gleich — A, am Ereuzkopfende eine solche gleich 

5 

4 

— /i, während die aus Olchg. 286 bestimmte Breite auf der 

5 

ganzen Länge beibehalten wird. 

Beispiel. Welche Stärken erhält die Flügelstange der in Auf- 
gabe Vm, § 16 behandelten Balanciermaschine, wenn dieselbe mit 
einer Eolbengeschwindigkeit i; =r= 1,2 m arbeitet? Die Flügelstange 
bestehe aus Schmiedeeisen und habe einen kreisförmigen Querschnitt. 
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Berechnung. Zur Bestimmung des der Rechnung zugrunde 
zu legenden Sicherheitsgrades hahen wir zunächst die minutliche Um- 
drehungszahl u nötig, und zwar ist, wenn 8 der Kolhenhub bedeutet, 
die Kolbengeschwindigkeit 

8 • u 
80 
somit 

80 . v 80 . 1,2 

u = = — — -— = 80 

8 1,2 

und nach der angegebenen Tabelle der Sicherheitsfaktor n = 15. 
Ferner wurde in genannter Aufgabe der grOsste Dampfdruck ge- 
funden zu P = lil37 kg und in Fig. 16 die Lange der Flügel- 
etange angegeben zu / -= 8250 mm, es ist somit nach Olchg. 288 

die grösste Dicke der Flügelstange 

4 4 

d = 0,1 ^/^ P' l^ ' n= 0,1 V14187 ." 8250« • 15 = 

122,3 .^^ 122 mm. 

Femer wird 

die Dicke am Kurbelende gleich 0,8- 122 <x^ 98 mm 

nun Kreuzkopfende „ 0,7- 122 <^^ 85 mm 

§ 44. Berechnnng der Kolbenstangen. 

Die Kolbenstangen sind durchweg auf Zerknicken zu berechnen 
und hat ir.an zu unterscheiden, ob die Kolbenstange einfach- oder 
doppeltwirkend ist; im ersteren Falle würde nach den Angaben in 
§ 42 mit einem Sicherheitsgrad n == 10, im zweiten mit n = 15 
für Schmiedeeisen und Stahl zu rechnen sein. Da nun aber die 
Kolbenstangen dem Verschleiss unterworfen sind und deshalb so 
stark gemacht werden müssen, dass sie ein' wiederholtes Abdrehen 
vertragen können, so rechnen wir 

einfach wirkende Kolbenstangen mit n = 15 

doppeltwirkende „ „ n = 20 

Die Kolbenstangen werden nun gewöhnlich in Stopfbüchse und 
Kreuzkopf geführt, jedoch kann diese Führung nicht als eine £in- 
spannung nach Fig. 150, IV angesehen werden und ist es allgemein 
gebräuchlich, die Kolbenstangen als nach Fig. 150, 11 befestigt an- 
zusehen, dieselben also nach Glchg. 229 zu berechnen. 



( 
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Für die sehr häufig yorkommenden Kolbenstangen doppelt wir- 
kender Dampfmaschinen lassen sich mit Leichtigkeit einfachere Spezial- 
formeln aufstellen, und bezeichnen wie zu diesem Zwecke mit 

0- den Cylinderdurchmesser in mm 

p den gi'össten treibenden Dampfdruck in atm. 

Dann ist der Oesamtdampfdruck (ohne Bäcksicht auf den Quer- 
schnittsverlust durch die Kolbenstange) 

Weiter ist, wenn d der Kolbenstangendurchmesser J = - - • d^ 

und nimmt man, da man Kolbenstangen aus Schmiedeeisen und 
solchen aus Stahl meist dieselbe Starke giebt, E = 20000. Die 
Länge / der Kolbenstange ist abhängig vom Kolbenhub und zwar 
macht man letzteren gleich dem doppelten bis 3-fachen Cylinder- 
durchmesser. Da nun die Länge der Kolbenstange stets etwas grösser 
ist als der Kolbenhub, so nehmen wir: 

wenn der Kolbenhub gleich 2 • ^ i = 2,5 • i> 

„ „ „ „ 3 . ^ Z == 3,5 . ^ 

Setzt man diese Werte in Glchg. 229 ein, so erhält man bei 
20-f acher Sicherbeit, für schmiedeeiserne und stählerne Kolbenstangen 
doppeltwirkender Dampfmaschinen: 

wenn der Kolbenhub gleich 2 • 0- 

d = 0,1 • 0^ V'y 237. 

wenn der Kolbenhub gleich 3 • i^ 

d = 0,12 • 0- \p 238. 

Setzt man 

?- = « 2S9. 

SO kann man sich folgender Tabelle zur Berechnung der Kolben- 
stangen bedienen, welche sich aus den Gleichungen 237 und 238 

berechnet. 

Tabelle über Werte von a 



Eolbenhab gleich 



Grösster Dampfüberdruck im Gylinder in atm 
4u.wenig.{ 4,5 | 5 | 5,5 | 6 



2 . ^ i 0,141 I 0,145 i 0,150 | 0,153 0,157 



3 . ^ I 0,170 I 0,174 I 0,179 I 0,184 ] 0,188 
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In der Praxis findet man unter normalen YerhAltnissen ge- 
wöhnlich 

7 6 

was mit den obigen Werten gut übereinstimmt. 

Beispiel. Welchen Durchmesser erhält die Kolbenstange der 
Balanciermaschine in Angabe YUI, § 16? 

Berechnung. Wie in der Aufgabe angegeben, bezw. aus 
Fig. 16 ersichtlich, ist v/* = 600 mm, p = b atm und der Kolben- 
hub gleich 2 • ^; hierfür giebt die zuletztangefQhrte Tabelle 

a = 0,150 
folglich nach Olch. 239 der Kolbenstangendurchmesser 

d= a ' ^ = 0,15 . 600 = 90 mm. 



VII. Die Torsions- oder Verdreiiungsfestigiceit und 

ilire Anwendungen. 

§ 45. Entwickelnng der Festigkeitsgleichnng. 

Wird ein an einem Ende eingespannter prismatischer Körper, 
den man sich aus einzelnen Lftngsfasem zusammengesetzt denken 
kann, an seinem freien £nde durch ein Moment M = P - r, siehe 
Pig. 158, dessen Drehungsebene senkrecht zur Axe des Körpers steht, 
auf Torsion beansprucht [sch&rfer ist es an Stelle des verdrehenden 
Momentes ein Krftftepaar {P^ — /^ zu setzen, weil dann jede zu- 
sammengesetzte Beanspruchung ausgeschlossen ist], so gelangt jede 
ursprünglich der Axe parallele Faser A B C in eine Lage Ä B' C, 
in der sie eine Schraubenlinie bildet. 

Die Grösse dieser Formveränderung nimmt von aussen nach 
dem Innern des Körpers hin allmftlig ab, sodass man schliesslich zu 
einer Längs faser gelangt, die ihre ursprüngliche Lage unverändert 
beibehalten hat. Diese Faser mm, Fig. 158, nennt man die Torsion s- 
axe des Körpers. 

Lifolge der Verwindung erscheint jeder Querschnitt des Körpers 
um einen Winkel BmB' bezw. CmC um die Torsionsaxe verdreht 
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und nennt man den Dorchschnittsponkt m der Torsionsaze mit dem 
betrachteten Querschnitt, um welchen also als Mittelpunkt der Quer- 
schnitt gedreht erscheint, den Torsionsmittelpunkt des Quer- 
schnittes. 

Die Grösse der Verdrehung der einzelnen Querschnitte druckt 
sich aus durch den Winkel BmEf bezw. CmC' und nennt man 
diesen Winkel den Yerdrehangs- oder Torsionswinkel, derselbe 
nimmt, wie Fig. 158 zeigt, mit der Entfernung von der Befestigungs- 
stelle allmftlig zu und ist an der Befestigungsstelle gleich Null. 

Im Weiteren sei angenommen, dass die ursprüngliche ebene 
G^stali der einzelnen Körperquerschnitte auch nach dem Verdrehen 
noch erhalten sei (Weiteres hierüber siehe unten unter „Anmerkung^'). 

Fig. 159 stelle einen solchen Querschnitt dar, welcher in der 
Richtung des Pfeiles um den Winkel a verdreht, wodurch ein Flächen- 
element von f nach fx gelangt sei. Es äussert sich nun die Elasti- 
zität des Körpers durch das Bestreben, das Flächenelement wieder in 
seine ursprüngliche Lage zurückzufahren, die durch die Verdrehung 
hervorgerufenen inneren Spannungen sind also in der Querschnitts- 
ebene selbst thätig, sind somit Schubspanoungen, (mit Bezug auf ihre 
Richtung, als senkrecht zur Aze, und zum unterschied von in der 
Richtung der Aze wirkenden „Azialspannungen'S „Tangential- 
spannungen'^ genaDut), deren Richtung, als widerstehende Kräfte, 
der Richtung der Verdrehung entgegODgesetzt ist. Die Figur zeig^ 
weiter, dass die Grösse der Verschiebung eines Flächen elementes 
direkt proportional seinem Abstand vom Torsionsmittelpunkt ist, da 
nun bei der Verdrehung ebenso wie bei einer Verlängerung oder 
Verkürzung (s. § 3), die dui'ch die dieselbe hervorgerufenen Span- 
nungen proportional der Grösse der Verdrehung ist, so folgt auch: 
Die in einem auf Verdrehen beanspruchten Körper in einem 
Querschnitt auftretenden Schubspannungen sind direkt 
proportional den Abständen der Flächenelemente des Quer- 
schnittes vom Torsionsmittelpunkt. 

Ist also die Spannung in dem äussersten Flächenelement eines 
Querschnittes, im Abstände e von dem Torsionsmittelpunkt gleich T 
und die in einem Abstände a gleich T^^ pr. Quadrateinheit (s. Fig. 159) 
so ist 

TiT^ = eia 
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oder 

T,=T- 240. 

mid weiter, wenn f der Inhalt des Flächenelementes im Abstände a 
ist, die Gesamtspannong 

/•. Ti=r. ^ . f 241. 

Diese Kraft wirkt senkrecht zum Radius o, ihr Moment bezogen 
auf den Torsionsmittelptmkt ist also 

/. T, . a = r. - ' f' a 242. 

Der Qleichgewichtsznstand verlangt nun, dass 

1) die Samme der Momente der äusseren Kräfte gleich ist der 
Summe der Momente der inneren, 

2) die Summe der Vertikalkomponenten der inneren Kräfte gleich 
Null ist, und 

3) die Summe der Horizontalkomponenten der inneren Kräfi;e 
gleich Null ist. 

Diese drei Bedingungen drücken sich aus durch die Gleichungen, 

Z(T'-'f'C08a) = o 244. 

und 

J:{^'-^ f' 8ina) = o 245. 

In den beiden Gleichungen 244 und 245 lässt sich zunächst 

T 

— als gemeinsamer Faktor herausschreiben, dividiert man dann noch 

durch denselbeu, so erhält man: 

Z(f'a'C08a) = o 246. 

und 

S(f'a'8ina) = o 247. 

In diesen beiden Gleichungen sind nun a • cos a und a • sm a 

die Abstände des verschobenen Flächenelementes von den Axen yy 

und XT, somit die linken Seiten dieser Gleichungen die Summen der 

Momente aller Flächenelemente des Querschnittes einmal bezogen auf 

yy und einmal bezogen auf xx. Da nun diese Momentensummea 

B«bb«r, Ifattigkaltolehve. 13 
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gleich Null sind, so folgt ans der Lehre vom Schwerpunkt, dass die 
beiden Axen yy and xx Schwerlinien sind, dass also ihr Dnrch- 
schnittspnnkt Wy d. i der Torsionsmittelponkt, der Schwerpunkt der 
Qnerschnittsfl&che ist, hieraus folgt: 

Der Torsionsmittelpnnkt eines Querschnittes liegt im 
Schwerpunkt desselben, und die Torsionsaze eines auf 
Verdrehen beanspruchten EOrpers liegt in der Schwer- 
punktsaxe desselben. 

T 

Schreibt man in Glchg. 243 ebenfalls — als gemeinschaftlichen 

Faktor yor die Klammer, so wird 

- I{f' a^ = P'r 248. 

Hierin ist nach Glchg. 123, § 28 m, £ {f - a^ das polare 
Trägheitsmoment „J^" der Querschnittsfläche und lässt sich also 
letztere Gleichung auch schreiben 

T 

- ' Jp =^ P ' r 

e 
oder, wenn man noch allgemein das verdrehende Moment P^ r = M 

schreibt : 

Jp 



6 



T = M 249 



Jd 
Hierin ist wieder nach Glchg. 124, — das polare Wider- 

6 

Standsmoment „Wp^^ des Querschnittes, sodass man Glchg. 249 auch 
schreiben kann 

Wp' T =^M 250 

Da nun noch die grösste in einem auf Verdrehen beanspruchten 
Körper vorkommende Schubspannung T die zulässige Schub-Inan- 
spruchnahme t nicht überschreiten darf, so lautet die Festigkeits- 
gleichung für auf Torsion beanspruchte Körper allgemein: 

M = Wp . t 251. 

Ueber die Berechnung des polaren Trägheits-, bezw. Wider- 
standsmomentes, siehe § 28, m. 

Anmerkung. Wie schon erwähnt, liegt der vorstehenden Theorie 
die Annahme zugrunde, dass bei der Verdrehung die Querschnitte 
des Körpers ihre ursprüngliche ebene Gestalt beibehalten; unter 
dieser Voraussetzung allein gilt auch die Glchg. 125 in § 28 m zur 
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Berechnung des polaren Trägheitsmomentes. Diese Annahme ist 
jedoch eine ungenaue, da bei der Verdrehung eines Stabes die End- 
flächen, und ebenso jeder vorher ebene Querschnitt, windschief 
werden und zwar umsomehr, jemehr die einzelnen Querschnittsdimen- 
sionen Yon einander abweichen. Die genaue Theorie, welche dieses 
Windachiefwerden der Endflächen berücksichtigt, liefert für kreis- 
förmige und kreisringförmige Querschnitte, welches allerdings die 
in der Praxis am meisten, vorkommenden Querschnitte sind, die- 
selben Resultate wie die entwickelte, ältere Theorie, für den recht- 
eckigen Querschnitt dagegen, mit den Seitendimensidnen b und h 
wird (s. Bach, Maschinenelemente) 

M = ^b^.h.t 252. 

und für den elliptischen Querschnitt mit den Ualbazen a und b, 
(wenn a ">- ö) 

, M=^b^a't 263. 

Beispiele. I. Es ist der Durchmesser D der schmiedeeisernen 
Welle des in Aufgabe III, § 33 berechneten Hebels zu bestimmen. 

Berechnung. Nach Olchg. 251 ist das erforderliche polare 
Widerstandsmoment des Querschnittes 

Wp = - 



hierin ist 



Trp = 2.''=2?^ = 0.2Z>« 



6 /-D\ 

2 / 



( 



ferner 



A/ -= 500 • 850 

nehmen wir wieder t = 0,8 • «, so wird < nach dem in oben ange- 
führter Aufgabe gefundenen Wert für s 

t = Oß' 2,7 = 2,16 
somit ist: 



^ « r B 5Ö0 . 350 

0,2 . 1^8 =r - 



2,16 



mid hieraus 



_ ,/ 500 . 850 ^ ,,^, _^ ,^ ^ 



D=^ 



0,2 . 2,16 



13^ 
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IL Es itit die hohle, gasseiseme Welle der in Aufgabe 11, 
§ 42 angegebenen Turbine zu berechnen, wenn der innere Darch- 
messer derselben 120 mm beträgt. 

Berechnung. Für den kreisringförmigen Querschnitt mit dem 
äusseren Dui*chm9sser D und mit dem inneren d, findet man das polare 
Widerstandsmoment 

im vorliegenden Falle ist d = 120, somit 

n D^— 120* 

Wp = 



16 J) 

Weiter war in der angeführten Aufgabe die am mittleren Um- 
fang der Turbine wirkende Kraft zu 1637,5 kg gefunden und der 
Badius der Turbine mit 875 mm angegeben, es ist also das ver- 
drehende Moment 

M= 1637,5 . 875 

Femer kann man für Gusseisen, wenn die Spannung zwischen 
o und einem Maximum wechselt, ^ = 1 setzen. Hiemach erhält 
man mit Hülfe der Glchg. 251 

Wp = j 

n IJ^ — 120* 1637,5-875 , 

— oder 



16 D 1 

i)4 _ 120* 16 • 1637,5 • 875 „«^^^.^ , 

= ~ = 7300955,4 

J) 3,14 y^^oo,'± 

Diese Gleichung ist von höherem Grade und löst man solche 
mit für die Praxis genügender Genauigkeit, am einfachsten, indem 
man versuchsweise für I) angenommene Werte einsetzt, bis der ge- 
wünschte Genauigkeitsgrad erreicht ist. 

Hier kann man jedoch noch einfiächer wie folgt verfahren: Die 
Gleichung kann geschrieben werden 

120* 
2)3 jy~-^ 73009 55,4 

nehmen wir in dieser Gleichung, wodurch man allerdings einen etwas 
KU grossen Wert erhält, 

1^= 120» — 1728 000 
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80 wird 

D^^ = 7 800 955,4 + 1 728 000 = 8 028 955,4 

und hieraus 

8 

D = »/ 8 028 955,4 ,^ 200 mm 

III. Die horizontale Welle A B (s. Fig. 160) empfängt durch 
eine Biemscheibe von 8000 mm. Durchmesser bei 50 Ümdrehangen 
in der Minute, einen Effekt von 150 Pferdestärken, wovon die Hälfte 
mittels konischer Zahnräder bei einer Übersetzung von 1 : 2 auf eine 
vertikale Welle übertragen wird, während die zweite Hälfte durch 
eine schwächere Welle in der Richtung der ersten Welle weiter ge- 
leitet werden soll. Wie gross sind die Wellendurchmesser dx , d^ 
und d^ zu machen, wenn die Wellen aus Schmiedeeisen bestehen, 
die zulässige Inanspruchnahme t = 4: kg genommen werden darf und 
die Wellen so gelagert sind, dass die Biegungsbeanspruchungen durch 
die belastenden Teile vernachlässigt werden dürfen? 

Berechnung. Bezeichnet man allgemein den Wellendurch- 
messer mit d und setzt in Glchg. 251 

Wp -^ 0,2 . rf3 nnd ^ = 4, 



80 erhält man 
und hieraus 



M=^0,2' d^ ' i 

8 

1 / M * 

«^^ 1^0:2.-4 = ^''®'''^ 

Zur Bestimmung der durch die einzelnen Wellen zu übertragenden 
Momente haben wir zunächst die Umfangsgeschwindigkeit der Riemen- 
scheibe 

n ' r n 3,14 • 1,5 -50 „ „, 

also die Umfangskraft 

75. iV 75 • 150 ,,„„, ^,„, , 

P= —^ ^ —3- = 1488,1 _ 1484 kg 

somit das durch die Welle d^ zu übertragende Moment 

Ml = 1484 . 1500 = 2151000 
Das Moment Jf^, welches durch die Welle d^ weiter geleitet werden 
soll, ist 

Jlf , =« i. Jf j = A- 1434 . 1500 = 1075 500 
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Der Zahndmck in den konischen Bftdern berechnet sich ans den an« 
gegebenen Baddurchmessem zu 

i- • -1^ P^4- • -^ • 1434 = 1075,5 kff 
2 2 2 2 ' 

und ist das durch die stehende Welle zu übertragende Moment 

JJfj = 1075,5 . 500 = 587 750 
Aus diesen Momenten ergeben sich mit Hülfe der zuerst für d ent- 
wickelten Formel die gesuchten Wellendurchmesser: 

8 8 

dl = 1,08 yM^ = 1,08 V2 151 000 = 189,3 •v. 140 wm 

8 8 

dj = 1,08 VM^ = 1,08 y i 075 500 = 110,5 -^ 110 mm 

und 

s 8 

(/j = 1,08 VM^ = 1,08 /537 750 = 87,7 .^ SS mm 

Spezielleres über die Berechnung von Wellen siehe § 47. 

IV. Welchen Durchmesser D erhält die in Fig. 161 dargestellte 
gusseiseme Muffenkuppelung bei einem Wellendurchmesser d ^^^ 80 mm 
wenn für die Welle ^ = 4 und für die Muffe t^ = 1 gesetzt werden 
soll, und welche Breite k ist dem stählernen Keil bei ^ =» 6 zu 
geben? 

Berechnung. Es sei das polare Widerstandsmoment der Welle 
Wp und dasjenige der Muffe Wip , dann ist nach Glchg. 251 

Wp ^t^M 
und 

Da nun das zu übertragende Moment M in beiden Fällen dasselbe 
ist, und beide Gleichungen gleichzeitig stattfinden müssen, so folgt 

Wp't= W,p . ^1 
Setzt man hierin 



und 



^^ "" 16 



ir.,= - '''-'' 



16 J) 
sowie die in der Aufgabe angegebenen Werte ein, so erhält man 



16 . 16 I) 



— 199 — 

oder 

80» . 4 = D» — -^ 

80* 
In das Qlied -jr- dieser Oleichung kann man nähmngsweise einsetzen 



und erh&lt dann 



2) = 2 . d = 2 . 80 



80». 4 = 2)»— ^^* 



2. 80 



oder 



80» 



(4 + 1) = !>• 



und hieraus 



s 

D = 80 K4,5 = 132 ww 

Mit Bücksicht auf die durch das Eintreiben der Keile in der 
Muffe noch entstehenden Spannungen wird man ausführen 

D = 150 mm 
Die zur Befestigung der Muffe dienenden Keile werden durch die auf 
den Wellenumfang reduzierte zu übertragende Kraft anf Abscheren 
beansprucht. Diese Kraft berechnet sich unter zugnmdelegen der 
Olchg. 251 aus 

P •^=^0,2 4^ ' t 

und hieraus die gesuchte Kraft 

P = 0,4 . d» . ^ = 0,4 . 80^ . 4 = 10240 kj 

Nehmen wir nun noch die Länge eines Keiles gleich der halben 

Kupplungslftnge, also gleich 125 mm, so wird 

125. i- 6 = 10240 

und hieraus die Keilbreite 

10 240 
k ^^ ——- — — ^ 14 mm 
125-6 

Die in der Praxis gebräuchliche Keilbreite würde etwa 20 mm be- 
tragen. 

y. Welchen Dorchmesser d erhält eine Welle, die ein doppelt 
so grosses Drehmoment zu übertragen vermag als eine solche aus 
gleichem Material und einem Durchmesser £^ = 120 mm? 
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Berechnung. Das durch die Welle vom Durchmesser d^ über- 
tragene Moment sei M, dann ist 

J/ = 0,2 ' di^' t 
fiir die zu berechnende Welle ist 

2 Jlf = 0,2 . <f« . / 
oder 

d^ 
M = 0,2 . — / 

beide Werte von M einander gleichgesetzt giebt 

d^ 
0,2. c?|3. t = 0,2 - . t 

oder 

2. c/,3_^s 

und hieraus 

8 _ 

d=d^ V2 = 1,26. dl 
somit der in der Aufgabe gesuchte Wellendurchmesser 

d = 1,26 . 120 == 151,2 mm 



§ 46. Die Verdrehang. 

Unter Verdrehung versteht man den Bogen f f^ = ca (s. Fig. 
159), den ein Querschnittselement f bei der Beanspruchung eines 
Körpers auf Torsion durchläuft. Ist nun a der der Verdrehung ent- 
sprechende Torsions- oder Verdrehungswinkel (s. § 45) in Bogen- 
mass und a die Entfernung des betrachteten Querschnittselementes 
f YOm Torsionsmittelpunkt, so ist 

(o =z a - a 254. 

Die durch die Verdrehung hervorgerufenen Spannungen sind, wie 
schon im vorangegangenen Paragraphen angeführt, direkt proportional 
der Grösse der Verdrehung. Bezeichnet man also mit 7\ und T^ 
die durch die Verdrehungen (py und co^ hervorgerufenen Spannungen, 
80 ist 

T^ : Ta = <öi • «2 
Femer ist, wie aus Fig. 158 ersichtlich, bei ein und demselben 
Torsionsmoment, also auch bei gleicher Grösse der durch letzte- 
res hervorgerufenen Spannungen, die Grösse der Verdrehung direkt 
proportional der Entfernung des betrachteten Querschnittes von der 
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Befestignogsstelle. Denken wir rins nun die Verdrehung soweit ge- 
trieben, dass ihre Grösse, etwa (o^^ gleich der Entfernung des fraglichen 

I Querschnittes von der Befestigungstelle ist, nehmen letztere gleich der 

L&nge / des Körpers und bezeichnen die dieser Verdrehung entsprechende 
Spannung mit O, so wird: 

I T^:G = (Oi:I 255. 

Die Spannung G, bei welcher die Verdrehung gleich der 
ursprünglichen Länge des Körpers wird, nennt man den 
Schub elastizitfttsmodul, seine Grösse ist abhängig von dem 
Material des Körpers und beträgt nach angestellten Versuchen ^/^ des 
Elastizitätsmoduls E in Bezug auf Zug resp. Druck (s. § 3), also 

I (? = -|- ^ 256. 

5 

Aus Glchg. 255 erhält man die Verdrehung oo^ zu 

Setzt man hierin für (o^ nach Glchg. 254, a • a ein, so ergiebt sich 
die Grösse des Verdrehungswinkels a in Bogenmass 

r, • i. 

a = — r 

(t ' a 

Die grösste Verdrehung erfahrt das in einem Querschnitt vom Tor- 
sionsmittelpunkt am weitesten entfernt liegende Flächenelement und 
darf dessen Spannung die zulässige Inanspruchnahme t nicht über- 
schreiten. Ist nun jene Entfernung gleich e und fährt man diese in 
letztere Gleichung ein, so ist auch jT^ =» ^ zu setzen, und man er- 
hält den Verdrehungswinkel in Bogenmass 

« - ^ 257. 



und in Gradmass 



a 







180 t ' l 



258. 

TT (r ' e 

TJm nun in einem gegebenen Falle aus dem verdrehenden Moment 
den Verdrehungswinkel zu berechnen hat man aus Glchg. 251 

M 



t ~ 



W, 



dies in die Gleichungen 257 und 258 eingeführt giebt 



a 



G ' 6' Wp 
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und 

^_180 Jf • l 

Hierin ist e • W = Jp gleich dem polaren Trägheitsmoment des 
Querschnittes, somit der Yerdrehungswinkel in Bogenmass 

M-1 



aO = 



e* Jp 

in Gradmass 

ISO M • 1 



a" = 



n G- Jp 



259. 



260. 



Beispiel. Wie gross ist der Verdrehongswinkel der in Auf- 
gabe m, § 45 berechneten drei schmiedeeisernen Wellen, wenn die 
Länge der Welle d^ gleich 4 m und die der beiden anderen je 
7,6 m ist? 

Berechnung. Für Schmiedeisen ist der Schubelastizitäts- 
modulus 

Ö = -^ . .B = 4- • 20000 = 8000 
6 5 

femer ist für den massiven Kreisquerschnitt allgemein, bei einem 

Durchmesser d 

Jp = 0,1 . d^ 

Wir erhalten daher fär die Verdrehungswinkel der drei Wellen nach 

Glchg. 260: für die Welle d^ 

. 180 3/i • /i 180 2151000-4000 „^^^„ 

* n Ö • 0,1 . rf/ 3,14 8000 • 0,1 • 205* ' 

für die Welle d^ 



a^ — 



180 Jf g ■ /g _ ^80 1075 500- 7500 _ ^ 

* n " Ö • 0,1 . d^^~ 3,14 ' 8Ö00^0,ir IIÖ* ■"" ' 

für die Welle d^ 

180 M. . L 180 537 750 • 7500 

» n ö . 0,1 . (/g* 3,14 8000 • 0,1 • 88* — *' ° 

Der Verdrehungswinkel für den laufenden Meter ist somit für die 

erste Welle 

«t^ _ 2,436 

{| in m 4 

zweite Welle 



= 0,609 <> 



y_ = M?2 = 0,5270 



/^ in m 7,5 



dritte Welle 
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< =i?g^^ 0,642^ 
I3 in m . 7,5 



Anwendung. 
§ 47. Berechnang selimiedeeiseriier Wellen. 

Von den meisten der vorkommenden Wellen, besonders von den 
Triebwerkswellen, verlangt man nicht allein, dass sie mit Bücksicht 
aof das zu übertrage ade Drehmoment eine genügende Festigkeit be* 
sitzen, sondern anch, dass bei der Arbeitsübertragang die Verdrehnng 
eine gewisse, durch die Erfahrung bestimmte Grenze nicht über- 
schreitet, wofür Bedtenbacher ^4^ ^^ ^^^ laufenden Meter angiebt. 

Ist eine Welle allein auf Festigkeit zu berechnen, so kann 
man sich hierzu der Glchg. 251 bedienen. Als zulässige Inanspruch- 
nahme ist hier für gewöhnliches Walzeisen mit Bücksicht auf den 
meistens steten Wechsel in der Grösse des zu übertragenden Eüektes 
einzusetzen 

< :=r 2,4 

Ferner ist, wenn d den Wellendurchmesser bezeichnet 

Wp =^ 0,2 . d^ 
Diese Werte in Glchg. 251 eingesetzt, giebt: 

M = 2,4 . 0,2 . d» 
und hieraus der Wellendurchmesser 

8 

d = 1,277 VM 261. 

In manchen Fällen ist das zu übertragende Drehmoment M =s 

P • r nicht direkt gegebeo , sondern der zu übertragende Effekt N 

in Pferdestärken und die Anzahl Umdrehungen n per Minute, alsdann 

ist die Umfangsgeschwindigkeit beim Badius r des übertragenden 

Bades in Meter 

7t • r * fi 



Die Umfangskraft 



30 



V 
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hieraus 

/n • r ' n\ n 

\ 3Ö / 

Diesen Wert in Glchg. 261 eingesetzt, giebt: 

s 

d = 114,29 j/A 262. 

Ist eine Welle allein auf Verdrehen zu berechnen, so dient 
die Glchg. 260. Hierin ist für Schmiedeeisen einzusetzen 

G =^ 8000 
und für den kreisförmigen Querschnitt 

Jp ^ 0,1 . d^ 
Ferner soll, wie oben angegeben, der Verdrehungswinkel auf den 
laufenden Meter ^/^^ nicht übersteigen, somit ist bei der Länge /. 
Meter 

Diese Werte in die Glchg. 260, sowie für l die Länge in Meter ein- 
geführt giebt: 

Z^ _ 180 _M ' 100 ' l 

4 tT ' 8000 . 0,1 . d* 

oder 

1 __180 M 

'4 ""3,14"" ■ 0,8. (i* 

und hieraus der Wellendurchmesser 

4 

d = 4,125 VM 263. 

Setzt man auch hierin wieder 

N 
M= 716561 — 

n 

so wird 

4 

n 

Bei Berechnung einer Welle ist nun stets der grössere sich aus 
den Formeln , allein auf Festigkeit" und „allein auf Verdrehen'* er- 
gebende Wert als der passende zu nehmen. Welche Formeln den 
grösseren Wert ergeben ist nicht unter allen Umständen gleich zn 
ersehen, jedoch lassen sich leicht die Grenzwerte bestimmen, für 



= 120 1/.? 



264. 
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welche Festigkeit und Verdrehen dasselbe Besultat liefern. Benutzen 
wir zur Bestimmung dieser Grenzwerte zunächst, die Oleichungen 261 
und 263, so ergiebt sich aus denselben 

d» = 1,2773 . M 
und 

d* = 4,125* . M 
hieraus 

~ 1,277»" 
und 

4,125* 
beide Werte von M einander gleich gesetzt giebt: 

d^ d* _ 

1,277* ~ 4,125* 
oder 



1,277» 4,125^ 
und hieraus der Wellendurchmesser für den Verdrehung und Festig* 
keit bei demselben M, gleichen Wert ergiebt: 

d = ^^ = 189,3 ^ 140 w 

d. h. Wellen yon kleinerem Durchmesser als 140 mm müssen 
auf Verdrehen (nach Glchg. 263 u. 264), von grösserem Durch- 
messer auf Festigkeit (nach Glchg. 261 u. 262) berechnet 
werden. 

Ob eine Welle nun schwächer oder stärker als 140 mm wird, 
ist jedoch von vorneherein nicht zu erkennen, und die Entscheidung 
über die für die Berechnung zu wählende Formel leichter aus der 

N 
Grösse des gegebenen Momentes, bezw. des Wertes — zu treffen. 

n 

Diese Grenzwerte erhält man durch Einsetzen des oben gefundenen 

Wertes d = 139,3 in die Gleichungen 261 und 262, oder 263 und 

264. Benutzt man die ersteren Gleichungen, so erhält man 

8 

139,3 = 1,277 VM 
und hieraus 



=(^)" ='»»•« 
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ferner 8 



N_ 
n 



139,3 = 114,29 j/ 

und hieraus N _ / 139,3 \3 _ . .,- 

n "VllW -^'^" 

d. b. ist das Moment, für welches eine Welle berechnet 

N 
werden soll, kleiner als 1298 597, oder der Wert — < 1,811 

n 

80 ist die Welle nach Glcbg. 263 oder 264 auf Verdrehen 
zn berechnen, im anderen Falle nach Olchg. 261 oder 262 
auf Festigkeit. 

Ausser auf Verdrehen werden nun alle Wellen durch ihr Eigen- 
gewicht und anderweitige auf ihnen befestigte Triebwerksteile, als 
Kuppelungen, Bäder u. s. w. noch auf Biegung beansprucht. Diese 
Biegungsbeanspruchungen sind im allgemeinen, bei richtiger, sach- 
gemässer Anordnung, wenn alle belastenden Teile möglichst nahe den 
Lagern angeordnet sind, nur gering, und. werden für gewöhnliche 
Verhältnisse die Formeln 263 und 264 genügende Werte ergeben, 
sonst kann man die Wellen nach Gefühl etvias verstärken. Beson- 
ders stark beanspruchten Wellen, wie z. B. die ersten Antriebswellen, 
giebt man einen Zuschlag von 15 bis 20 mm je nachdem die Rech- 
nung den Durchmesser kleiner oder grösser als 140 mm ergiebt. 

Werden die eine Welle beanspruchenden Biegungsmomente gross, 
80 ist dieselbe auf zusammengesetzte Festigkeit (Biegung und Torsion 
8. § 49, B) zu berechnen. Nach Angaben des HeiTn Professor 
Badinger (Bericht über die Weltausstellung in Philadelphia 1876) 
giebt Seilers zur Berechnung der Wellen an 

n 
Die Holyoke Mfc. Co 



8 



= 170 >/;^ 



d .=^ 170 V — für erste Antriebswellen 

n 

8 



y-N 



147 V — für zweite Antriebswellen 
n 

8 



= 117 J/ ^ 



(£=117 V -für die letzten Wellen 

n 



265. 



was mit den oben entwickelten Formeln gut übereinstimmt. 
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Beispiel. Welche Durchmesser würden die in Aufgabe III, 
§ 45 berechneten Wellen nach den vorstehend entwickelten Formeln 
erhalten? 

Berechnung. Die erste Welle überträgt einen Effekt von 
JV"«« 160 Pferdestärken bei 50 Umdrehungen in der Minute, es ist 
also 

^ = — = 3 



n 50 

Da dieser Wert grösser ist, als der oben bestimmte Grenzwert 

N 

' — = 1}811, so ist diese Welle nach Glchg. 262 zu berechnen und 

fi 

man erhält: 

w 

S 

d. ^ 114,29 V — = 114,29 VS = ^^^^ •^ ^^^ mm 

' n 

Die zweite Welle, in der Verlängerung der ersteren, hat bei n = 50 
75 Pferdestärken zu übertragen, es ist also 

- = In = M 
n 50 ' 

und somit die Welle nach Glchg. 264 zu berechnen; es wird somit 

•4 



— = 120 V 



120 Vl.5 = 132,84 ..^ 133 mm 
ti 

die stehende, dritte Welle macht infolge der Bäderübersetzung 100 

Umdrehungen in der Minute und hat ebenfalls 75 Pferdestärken zu 

übertragen, es ist also 

N Ih 

n=löö = ^'^^ 
somit auch diese Welle nach Glchg. 264 zu berechnen, erhält also 
einen Durchmesser 

4 



[/ - = 120 V 



(^ = 120 J/ — = 120 Vö;75 == 111,7 •x, 112 mm 
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VIII. Die zusammengesetzte Festigkeit. 

§ 48. Zag oder Drack mit Biegung. 

Wirkt auf einen auf Zug oder Druck beanspruchten Körper noch 
ein biegendes Moment ein, so entstehen infolge des letzteren eben- 
falls Zug- bezw. Druckspannungen in demselben^ die sich mit den 
durch erstere Kräfte entstehenden Spannungen zu resultierenden Span- 
nungen zusammensetzen. 

Da in diesem Falje in dem Körper also nur Zug- und Druck- 
spannungen entstehen, die alle axial gerichtet sind, so sind die resul- 
tierenden Spannungen einfach gleich der Summe, bezw. Differenz der 
Einzelspannungen, und läuft die ganze Berechnung darauf hinaus, die 
Einzelspannungen und aus diesen durch einfache Summation die 
resultierenden Spannungen zu bestimmen und jetzt den Körper so zu 
dimensionieren, dass die Maximalspannungen die zulässige Inanspruch- 
nahme des Materials nicht übersteigen. 

A. Ein Körper werde durch ein Moment üf auf Biegung 
und durch eine in der Axe wirkende Kraft P auf Zug oder 
Druck beansprucht (bei einer Druckbeanspruchung sei ein Aus- 
knicken des Körpers ausgeschlossen). Der Querschnitt des Körpers 
sei F und das Widerstandsmoment des Querschnittes W. 

Die durch P im Querschnitt entstehende Zug- resp. Druckspan- 
nung beträgt per Flächeneinheit 

^.-^ 

Die grösste durch M im Querschnitt entstehende Spannung ist nach 
Glchg. 118 

M 

somit ist die resultierende Spannung je nach der Richtung der ein- 
zelnen Spannungen 

8 = Si ± Sa = y ± IJ 266. 
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B« Ein Körper wird durch eine axial gerichtete Kraft 
P (s. Fig. 162), welche jedoch um a von der Axe entfernt 
(excentrisch) angreift, auf Zug bezw. Druck beansprucht. 

An den Spannungsverhältnissen des Körpers wird offenbar nichts 
geändert, wenn man in der Axe zwei gleiche und entgegengesetzte 
Kräfte + P und — P angebracht denkt; die Kraft + P beansprucht 
dann den Körper auf Zug, resp. Druck und das Kräftepaar P — P 
denselben mit dem Moment M = P - a auf Biegung. 

Die Verhältnisse sind also hier ganz ähnlich denjenigen unter 
I und ist in Glchg. 266 nur M = P - a einzusetzen , es wird dann 

oder 

8 = J- ( 1 ± ^^ 267. 

C. Ein Körper wird durch eine Zug- resp. Druckkraft 
P belastet, welche in der Axe desselben angreift aber einen 
Winkel a mit derselben bildet (s. Fig. 163). 

Die Kraft P zerlegt sich in zwei Komponenten P ' cos a und 
P ' sin a von denen die erstere den Körper auf Zug , resp. Druck 
beansprucht, und die zweite mit einem Moment l ' P > sin a biegend 
auf denselben einwirkt. 

Man findet somit auch hier, wie in den beiden ersten Fällen, 
die resultierende Spannung 



oder 



P ' cos a P - l ' sin a 

O = Ol + O« = — -r :r^ 



a P / , F • 1 • sin a\ ooo 

S = -jT f COSa + — \ 268. 



Beispiele. I. Welche Dimensionen erhält der stählerne Fuss- 
zapfen des in Fig. 164 angedeuteten Giessereikranes für eine Maxi- 
malbelastung von Q = 5000 kg bei einer grössten Ausladung von 
5200 mm? 

Das Eigengewicht des Kranes betrage 4500 kg und liege der 
Schwerpunkt um 1500 mm von der Drehaxe entfernt. 

Berechnung. Durch die Belastung Q und das Eigengewicht 
G erfährt der untere Zapfen zunächst einen Seitendruck P,, welchen 

ll«bb«*, FMtigkeitoUbT«. 14 
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man erhftlt ans der Momentengleicbung bezogen auf den Mittelpnnkt 
A des oberen Zapfen s, dieselbe lantet: 

5000 • 5200 + 4500 • 1500 — Pj • 5000 = 

und bieraas 

^ * 5000 • 5200 + 4500 • 1500 ^^ ^^ , 
P, ^^^ = 6550Ä^ 

welcbe Kraft den Zapfen auf Biegung beansprucbt Femer erf^brt 
der Zapfen nocb einen axialen Druck von der Grösse 

P^= Q + G = 5000 + 4500 = 9500 kg 

Um zunftcbst eine Grundlage für die weitere Becbnung zu baben, 
bestimmen wir erst den Zapfendurcbmesser d^ obne Bücksicbt auf 
die Druckbelastung allein auf Biegung und nebmen die Zapfenl&nge 
Z = lj5 ' d^, sowie die zulässige Inansprucbnabme des Stables 8 = 9^ 
dann wird nacb Qlcbg. 185 



d, = 2.348 Y^^ = 2,348/il^-:^ => 77.6 mm 

und die Zapfenlänge 

l=zl,b'dQ = 1,5 • 77,6 = 116,4 ,^ 116 mm 

Unter Berücksicbtigung der Druckbelastung sei nun 

d = 82 mm 

angenommen, es ist dann mit Bezug auf Glcbg. 266 

„ d^n 82*^-3,14 ^^^^ 

F= —- = ~^— = 5281 qmm 

4 4 

W= 0,1 • d^ = 0,1 • 82» = 55 137 

,^ P- • Z 6550 -116 

Jf = — ^ = = 379 900 

Hieraus die infolge der Druckbelastung entstebende Druckspannung 
per qmm 

Ferner die durcb die Biegung beryorgerufene grösste Druokspannong 
per qmm, 

M 379900 -„, 

Da sieb nun auf der Druckseite diese beiden Spannungen addieren, 
so ist die grösste im Querscbnitt vorkommende Spannung per qmm^ 

Ä = Äj + Ä, = 1,8 + 6,9 = 8,7 kg 
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Dieselbe erreicht also die znlässige Inansprachnabme {s =■ 9) noch 

nicht ganz, nnd es können die Dimensionen 

d = S2 mm und l = 116 mm 
beibehalten werden. 

n. Es ist der horizontale Aasleger eines schmiedeeisernen 
Giessereikranes für die in Fig. 165 angegebenen Verhältnisse und fiir 
eine Maximalbelastong (incl. Katze nnd Kette) von 2500 kg zn be- 
rechnen. Der Ausleger bestehe ans zwei nebeneinanderliegenden 
[^- Eisen, wie in Fig. 166 angedeutet. 

Berechnung. Der Ausleger wird einmal durch die zu tragende 
Last auf Biegung beansprucht und erfährt gleichzeitig durch die 
Beaktion der Strebe eine Zugbeanspruchung; beide Beanspruchungen 
sind mit der Stellung der Katze auf dem Ausleger yer&nderHch und zwar 
wächst die Zugbeanspruchung jemehr sich die Belastung dem Knoten- 
punkte A nähert, während hierbei die Biegungsbeanspruchung ab- 
nimmt. Da nun aber letztere von grösserem Einfluss auf die Quer- 
schnittsdimensionen des Auslegers ist als erstere, so ist die Rech- 
nung für die Stellung der Belastung durchzuführen, für welche das 
Biegungsmoment ein Maximum wird, was der Fall ist, wenn die Be- 
lastung sich in der Mitte zwischen A und B befindet (s. § 37, L), 
es wird dann nach Glchg. 198 das Biegungsmoment 

-- ^ / 2500- 2500 ^^^c^r^r. 

M=Q —= = 1 562 500 

4 4 

und somit bei 6 kg zulässiger Inanspruchnahme nach Glchg. 119 das 
erforderliche Widerstandsmoment eines ^-Eisens, da sich obiges Mo- 
ment gleichmässig auf zwei Träger verteilt: 



W = 



M 



1562 500 



= 130209 



2-8 2-6 

Wählt man zur Benutzung ein Normalprofil, so ergeben sich als 
nächstliegend die in Fig. 166 eingeschriebenen Masse, welches Profil 
ein Widerstandsmoment zeigt von der Grösse 

W= 151600 
Es wäre jetzt zu untersuchen, ob dieses Profil auch noch mit Bück- 
sicht auf obenerwähnte Zugspannung genügend ist. 

Das Eigengewicht des Trägers, welches mit in die Rechnung 
eingezogen werden soll, beträgt per laufenden Meter 22 kg^ somit 

wiegt das Stück A B 

2,5 • 22 = 55 kg 

14* 
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und es wird nach Glchg. 200 das biegende Moment för einen Träger 

M=-~ . 1260 [2500 Y + y(i — y)1 = 790000 

Zur Bestimmnng des vertikalen Stützdmckes der Strebe ist das Ge- 
wicht eines Trägers in seiner ganzen Länge von 4,25 m zu berück- 
sichtigen. Dieses Gewicht beträgt 

4,25 • 22 = 93,5 Jcg 
hiervon kommen, wie leicht aus der Momentengleichang bezogen auf 
JB zu bestimmen, auf den Stützpunkt Ä rund 79,5 kg und es be* 
trägt somit der vertikale Stützendruck für eine Seite 

-?- + 79,5 = ^^ + 79,5 = 704,5 kg 

4 4 

Diese Kraft zerleg^ sich in zwei Komponenten, von denen die eine in 
die Eichtung der Strebe f^Ut und diese auf Zerknicken beansprucht, 
die zweite horizontal gerichtet ist und den Ausleger auf Zug be- 
ansprucht, letztere Komponente hat die Grösse 

704,5_ 
iang a 
I^ach den in Fig. 165 eingeschriebenen Massen ist 

3500 7 
lang a = 



somit obige Kraft 



2500 



'^'^^ = 503,2 kg 



a) 



Schliesslich ist noch der Querschnitt des gewählten Profils 

F = 2804 qmm 

Wir erhalten somit die Zugspannung, welche durch letzt bestimmte 

Kraft entsteht: 

603,2 603,2 
Ä, = -pT- = -2gÖ4 = 0,18 i^ 

ferner die Zogspannmig, welche durch das biegende Moment entsteht 

M_ 790000 _,„, , 
*«-" TP ~ 151600'"^'^^*^ 
somit die grösste im Querschnitt vorkommende Spannung (an der 
Zugseite) 

5 = Sj + Äg = 0,18 + 5,21 = 5,39 kg 
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Da diese die zulässige Inanspruchnahme (s ss 6) noch nicht erreicht, 
80 kann der in Fig. 166 angegebene Querschnitt beibehalten werden. 
Das biegende Moment, durch welches das über der Strebe her- 
Yorragende Stück des Auslegers beansprucht wird, wenn die Last 
am ftussersten Punkte angekommen, ist kleiner als das oben berech- 
nete, so dass auch für diesen Teil die gefundenen Querschnittsdimen- 
fiionen genügen. 

ni. Es ist der hölzerne Ausleger des in Fig. 167 angegebenen 
Schmiedekranes zu berechnen, wenn die zulässige Druckinanspruch- 
nahme des verwendeten Holzes 0,4 kg, und das spezif. Gewicht des- 
selben 0,6 kg beträgt. 

Berechnung. Der Ausleger wird wieder durch die zu tra- 
gende Last auf Biegung und durch die Wirkung der Zugstangen 
gleichzeitig auf Druck beansprucht. Anstatt nun, wie bisher, um 
«inen ersten Anhalt zu haben, erst die Dimensionen allein mit Bück- 
sieht auf die Biegung zu berechnen und dann diese unter Berück- 
sichtigung auf die Zug- bezw. Druckkraft entsprechend zu yergrössem, 
kann man auch derart verfahren, dass man^ der Berechnung auf 
Biegung schätzensweise eine kleinere zulässige' Inanspruchnahme zu- 
grunde legt und dann die so erhaltenen grösseren Dimensionen auf 
zusammengesetzte Festigkeit untersucht. 

Wie nun schon im vorangegangenen Beispiel angegeben erfllhrt 
der Ausleger die ungünstigste Belastung, wenn die Last sich auf der 
Glitte desselben befindet. Nehmen wir das Eigengewicht des Aus- 
legers zunächst an zu 40 kg, so wird nach Qlchg. 200 das biegende 
Ifoment 

M=i2bohooY + Y(} ~ 4)1 = ^^^^°^ 

Die zulässige Inanspruchnahme soll in Wirklichkeit 0,4 kg betragen, 
nehmen wir nun nach dem Gresagten zunächst s =s 0,36, so wird das 
erforderliche Widerstandsmoment 

^^ ^325000 _ 
8 ,0,35 

Die Hohe des Balkens sei h, seine Breite fr, und werde gewählt 

1 
ft ■« — A dann ist für den rechteckigen Querschnitt 
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La» 

„^ ft-A« 2" A» 






6 6 12 


somiV 

4 




.^ — 928572 
12 


und hieraus 








h 


8 

— V12 • 928572 — 224 mm 


und 




6 — — — — -— — 112 mm 
2 2 



Der Querschnitt des Auslegers ist also 

^ = 6 • Ä = 112 • 224 = 25088 qmm 

Zur Bestimmung der den Ausleger infolge der Wirkung der 
Zugstangen beanspruchenden Druckkraft haben wir die yertikale Re- 
aktion im Angriffspunkt der Zugstangen gleich halbe Belastung yer-* 
mehrt um halbes Eigengewicht, also 

^- (500 + 40) = 270 Tcg 

und hieraus nach dem Parallelogramm der Er&fte (s Fig. 167) die 

in der Bichtung des Auslegers wirkende Kraft gleich 

270 

tang a 

nach den in Fig. 167 eingeschriebenen Verhältnissen ist nun 

^00^ 

^ " ^ 2500 

somit obige Kraft 

270 • 2500 

= 750 kq 

900 ^ 

Die durch diese Ejraft in dem Ausleger heryorgerufene Spannung 

beträgt 

^»=T= 25Ö88 = ^'^^ *^ P'- «^ 

Die durch die Biegung yeranlasste Druckspannung ist hier, bei 
dem eingeschlagenen Wege, gleich der der Rechnung zugrunde ge- 
legten Spannung, also 

^2 = 0,35 kg pr. qmm 
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somit die grösste im Ansleger vorkommende Spannung pr, qmm 

Ä = iSi + S^ = 0,03 + 0,36 = 0,38 kg 

womit die zulftssige Inanspmchnahme (s = 0,4) noch nicht ganz er 
reicht ist, sodass die gefundenen Masse beihehalten werden können, 
und sei nur noch das angenommene Eigengewicht kontrolliert; nach 
den gefundenen Abmessungen beträgt dasselbe 

1,12 • 2,24 • 25 • 0,6 = 37,65 kg 

angenommen war ^Okg, sodass auch diese Annahme richtig. 

lY. Das in Fig. 168 dargestellte Ezcentergetriebe gehört einer 
einfachwirkenden Eesselspeisepumpe., an deren Eolbendurchmesser 
80 mm beträgt und die bei einer Druckhöhe von 5 m das Wasser 
in einen Kessel drückt, der mit 6 Atm. üeberdruck arbeitet. Welche 
Dimensionen erhält die schmiedeeiserne, kreisrunde Ezcenterstange? 

Berechnung. Die zum Betrieb der Pumpe erforderliche Druck- 
kraft, der Eolbendruck, sei P, derselbe erzeugt zwischen Excenter* 
Scheibe und Ezcenterring einen Zapfenreibungswiderstand fJb ' F (wenn 
(A der Reibungskoeffizient der Zapfenreibung ist); dieser ist, bei dem 
in der Figur angegebenen Drehungssinn, yon rechts nach links senk- 
recht zur Ezcenterstange (bei der gezeichneten Stellung) gerichtet 
und erzeugt in dem unteren Zapfen eine Beaktion yon der OrÖsse 

a 
ju * P -y, durch welche die Ezcenterstange mit einem Moment 

■MM- « fl^ • ^ 

M= fA' P . -y- 

Li 

auf Biegung beansprucht wird, während, gleichzeitig die Erafk P 
drückend auf die Stange einwirkt. Der Eolbendruck P ist nun, 
ohne Bücksicht auf Nebenhindemisse, gleich dem Kolbenquerschnitt 
in qe multipliziert mit dem darauf kommenden Druck in Atm« Da 
die Pumpe das Wasser 5 m hoch drücken soll, entsprechend einem 
Druck von 0,5 Atm., und im Kessel noch 6 Atm. üeberduck herrschen^ 
welche die Pumpe auch überwinden muss, so ist 

8" -TT 

P = — — • 6,5 = 326,73 kg 
4L 

Mit Bücksicht auf die Nebenhindemisse sei angenommen 

P = 350 hg. 
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Ferner sei der Zapfenreibmigskogffizient ii =^0,1, dann ist oben 
angegebenes Biegangsmoment 

Jf = 0,1 • 350 — ^— — = 1853 

o50 

Es wird nun aber die Excenterstange jedenfalls anf Zerknicken 
beanspmcbt, für welcbe Beanspruchung der gefährlichste Querschnitt 
in der Stangenmitte liegt> für welchen das biegende Moment (infolge 
der Zapfenreibnng) nnr ist 

2 2 

Berechnen wir nun zunächst die Stange auf Zerknicken, und 
zwar nach Glchg. 229, und nehmen, wegen der unvermeidlichen Er- 
schütterungen, den Sicherheitsfaktor n = Ih, so wird, bei einem 
mittleren Stangendurchmesser d 

1^ _ 350 ' 600^ ■ 15 
20 * ~ 3,142 • 20000 
und hieraus 



• 



20 • 350 • 600« • 15 

— ^ 21 mm 



3,14^ • 20000 

dem entspricht eine Querschnittsfläche 

dPn 21» -3,14 ^^^„^ 

F= —— = — ^— = 346,36 qmm 

4 4 

und ein Widerstandsmoment 

Tr= 0,1 • d}- = 0,1 • 21» = 926 

Es ist somit die durch die Druckkraft hervorgerufene Spannung 

P 350 , ^, , 

tmd die durch die Biegung erzeugte Spannung 

p 3fo 927 ^ . 

somit die grösste Spannung im Querschnitt 

S=Sx + Sg = 1,01 + 1 = 2,01 hg pr. qmm 

Da dies auch für stossenden Betrieb nicht zu viel ist, kann für 
die Mitte d = 21 mm beibehalten werden. Soll auch im oberen 
Querschnitt keine grössere Spannung herrschen, so ist, wegen des 
nach dorthin grösser werdenden Momentes, auch der Durchmesser 



— 217 — 

entsprechend grösser zu nehmen. Macht man z. B. den oberen Durch- 
messer gleich 25 mm, so wird 

F = 491 gmm 
und 

>r= 1562 
somit die Spannungen 

F 350 



und 



_M_ 1853_ 
^^~ W~ 1562 ~" ' 



es ist also 

5 = Si + S, = 0,72 + 1,19 = 1,91 leg 

sodass 25 mm passend w&re. 

Am unteren Ende genügt der einfache Druckquerschnitt, also 

mit 5=2 

P 350 
F =z — = — - := 175 qmm 

dem würde ein Durchmesser von ca. 15 mm entsprechen. 



y. Wie gross werden die Stärken d und d^ eines schmiede- 
eisernen Hakens nach Fig. 169 für eine Belastung von 5000 Itg^ 
wenn der Querschnitt des Hakens überall kreisförmig ist? 

Berechnung. Nehmen wir för einen Haken dieselbe zul&ssige 
Inanspruchnahme, welche in § 8 den Bingketten zugrunde gelegt 
worden , also «' = 6 , so erhalten wir f%Lr den oberen Teil des 
Hakens, der nur auf Zug beansprucht wird, 

_ d«7r P 5000 

^=^-4"=7-="6" 
und hieraus 



Der Teil des Hakens bei d^ wird durch die Last P auf Zug 
und durch das Moment P ' a auf Biegung beansprucht; für gewöhn- 
lich findet man nun a = c2| gemacht, legt man dies auch hier zu- 
grunde und nimmt wieder die grösste zul&ssige Spannung im Quer- 
schnitt gleich 6, 80 wird nach Olchg. 267 
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6000 

6 =i 



A 1 




oder 



und hieraus 



4 ' 50 00 
3,14 • dl 






^=Fi. 



- 5000- 9 _ 



Anmerkung. Die obere St&rke d findet man gewöhnlich wesentlich 
grösser ausgeführt, als obige Rechnung ergiebt, wodurch der Haken 
eine bessere Form erhält. Diese Verstärkung des Hakenscbaftes 
ist insofern gerechtfertigt, als bei nicht ganz freier Aufhängung des 
Hakens, wie z. B. in mehrroUigen ]< laschenzfigen, der Schaft durch 
schrägen Kraftangriff Biegungsbeanspruchungen erfährt; man macht 
meistens 

d = 0,67 VP 

Tl. Zu einer Kolbenstange von 30 mm Stärke sollen die beiden 
Arme einer gegabelten Flügelstange mit rechteckigem Querschnitt 
berechnet werden, welche dieselbe Festigkeit besitzen soll als die 
Kolbenstange. Kolben- und Flügelstange bestehen aus Stahl und 
gehören einer doppeltwirkenden Dampfmaschine an, deren Hub gleich 
400 mm ist. 

Berechnung. Wie in § 44 angegeben, werden die Kolben- 
stangen nach Glchg. 229 auf Zerknicken berechnet und zwar bei 
doppeltwirkenden Maschinen mit einem Sicherheitsfaktor n =s 20 ; 
femer rechnet man, gleichgültig ob die Stange aus Schmiedeisen oder 
Stahl besteht, mit einem Elastizitätsmodulus E = 20000. Da der 
Hub der Maschine zu 400 mm angegeben, kann die ganze Länge der 
Kolbenstange zu 500 mm angenommen werden, und man erhält nach, 
der angegebenen Zerknickungsformel die durch dieselbe übertragbare 
Kraft 

_ M4J 20000 • 0.06:.jO* _ 

20 500* ^ 

Hiervon kommt auf jeden Arm der gegabelten Flügelstange 
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Nehmen wir nun far die Maschine normale Verhältnisse an, so 
kann man die Flügelstange, deren beide Arme wieder auf Zerknicken 
beansprucht werden, for eine löfache Sicherheit rechnen und erhält 
dann aus Glchg. 236 die Dicke b eines Armes A B 

4 

6 = 0,0742 V805 • 600* • 15 = 17,4 ^^ 18 mm 
und die Höhe 

Ä = 2 • 18 = 36 mm ' 

In dem oberen, gekrünmiten Teil werden die Gkibelarme auf 
zusammengesetzte Festigkeit beansprucht, und zwar durch eine Kraft 

Pf (Komponente von -— ) auf Abscheren, durch P^ auf Zug, bezw» 

P 
Druck, und durch das Moment -^ • a auf Biegung. Die Scher- 

kraft P^ kann vernachlässigt werden und nehmen wir deshalb die 
Zug- resp. Druckkraft P^ = 0,5 • P. 

Nehmen wir den zu berechnenden Querschnitt unge&hr in der 
Mitte der Kröpfung liegend, so wird a = 40 mm, also das biegende 
Moment 

Jf = A . a = 805 • 40 = 32200 

Die zulässige Inanspruchnahme 8 = 3, und die Höhe h an dieser 

M 

Stelle ebenfalls gleich 36 mm angenommen, giebt nun aus W = — : 

36 • c« 32200 



6 3 

und hieraus 



1/6-32200 



36-3 --""" 



Macht man nun, unter Berücksichtigung der Zugkraft o = 45 mm, 
80 wird nach Qlchg. 267 die grösste vorkommende Spannung 

^ 805 r , 45-36 • 40 . „„, 




45-361 ^ /36-46^\ 



( 



wonach, da die zulässige Inanspruchnahme 3 kg betragen dar( die 
Dicke von 45 mm genügend ist. 



— 220 — 

Vn. Welche vertikale Belastung yermag das Hftngelager in 
Pig. 171 zu tragen, wenn die Spannung an der Zugseite des Arm- 
querschnittes 2 kg pr. qmm nicht übersteigen soll? 

Berechnung. Die Lage der neutralen Aze, ihre Entfernung 
X von dem yorderen Flansch, berechnet sich aus Glchg. 157 zu 

50 • 17 • 8,5 + 50-20-42 ^ _, ^ 
"^ 50 -17 + 50-20 ^^'^ "^"^ 

Femer sind nach den im Querschnitt Fig. 171 eingeschriebenen 
Verhältnissen 

Xi = 17 + 25 — 26,6 = 15,4 mm 

iCg = 26,6 — 8,5 = 18,1 mm 
somit mit] Hülfe der Glchg. 121 das Tr&gheitsmoment des Quer- 
schnittes 

J= i (10 • 50^» + 50 - IV) + 20 • 50 • 15,4^ + 50 • 17 - 18,1« 

= 744433 
Da es hier hauptsächlich darauf ankommt, dass die Spannungen 
der gezogenen Ourtung ein gegebenes Mass nicht überschreiten, ist 
auch das Widerstandsmoment bezogen auf die Zugseite in die Rech- 
nung einzuführen, dasselbe beträgt im vorliegenden Falle 

^ J 744433 
W=- = ^^-jr- = 27986 
X 26,6 

Femer ist die Grösse des Querschnittes 

/^ = 50 • 17 + 50 - 20 = 1850 qmm 

Schliesslich ist noch mit Bezug auf Glchg. 267 der Hebelsarm 
des biegenden Momentes (s. Fig. 171) 

I a -= 75 + tc — 17 = 75 + 26,6 — 17 = 84,6 mm 
sowie die grösste zulässige Spannung (an der Zugseite) S => 2, somit 
nach Glchg. 267 



_ _P_ / 1850 ■ 84,6 \ 

"~ 1850 \ "^ 27986 / 



und hieraus die gesuchte grOsste Belastung des Hängelagers: 

1850 - 2 .^. ^ ^ 

^ = . , 1860-84.6 = ^«^'* *^- 
'^ 27986 

ym. Es ist der Querschnitt >^ j9 des Rahmens des in Fig. 172 
dargestellten Durohstosses zu berechnen. Der Durchstoss ist f&r 
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Blechstärken bis zn 12 mm nnd für Löcher bis zu 20 mm bestimmt^ 
nnd sollen sowohl Stahl- als anch Schmiedeeisenbleche auf demselben 
dnrchstossen werden können. Die Beanspruchung des Bahmenmate* 
rials darf auf der Zugseite 2 kg pr. qmm nicht übersteigen, und soll 
der Querschnitt AB möglichst ein solcher yon gleichem Wider- 
stand sein. 

Berechnung. Da ausser Eisenblech auch Stahlblech gelocht 
werden soll, so ist nach den gemachten Angaben 

d =s 20 mm und d = 12 mm 
die zum Durchlochen erforderliche Kraft nach Glchg. 98 

P = 204 • d • <f = 204 • 20 • 12 = 48960 kg 
welche Kraft wir mit Bücksicht auf Nebenhindemisse yergrössem auf 

P = 50000 kg. 

Bei der Bestimmung der Abmessungen des Querschnittes A B 
yerf^rt man am einfachsten derart, dass man die Abmessungen an- 
nimmt, dann dieselben kontroliert und jetzt dieselben, wenn nötig 
entsprechend abändert. Bei der Wahl der Querschnittsabmessungen 
hat man hier nun darauf zu achten, dass an der Zugseite (nach dem 
Stempel hin) sich die durch die Biegung und die Zugbeanspruchung^ 
hervorgerufenen Spannungen addieren, während sie sich an der Druck- 
seite subtrahieren, sodass auch hier eventuell Zugspannungen ent- 
stehen können, jedenfalls sind, wenn die Druckspannungen über- 
wiegen, dieselben nur gering. Da nun nach der Aufgabe der Quer- 
schnitt möglichst ein solcher von gleicher Festigkeit werden soll, so 
folgt aus dem Gesagten, dass an der Druckseite jedenfalls nur äusserst 
wenig Material erforderlich ist, weshalb ein Querschnitt nach Fig. 173 
gewählt werden soll, d. h. av der hinteren Seite des Bahmens werden 
Aussparungen angebracht. Nehmen wir nun die Dimensionen an, 
wie sie in Fig. 174 angegeben, so findet sich zunächst aus Glchg. 157 
die Entfernung des Schwerpunktes der Querschnittsfläche von der 
Zugseite 

700 • 300 • 350 — 580 • 240 (290 + 120) 

X =^ ^ = 233 mm 

700 • 300 — 580 • 240 

Femer wird (vergl. die Beispiele unter § 30, Y) das Trägheits- 
moment des Querschnittes 

J = ^ (300 • 7003 — 240 • 580») + 300 • 700 • 117^ — 240 • 58^ 

• 137'-' = 4934805200 
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weiter, der Inhalt der Fläche 

iT = 700 • 300 — 580 • 240 = 70800 qmm 

sowie der Hebelsarm des biegenden Momentes 

a = 300 + 233 = 533 mm 

Der Querschnitt hat zwei Widerstandsmomente und muss bei 

Benutzung der Glchg. 267 zur Bestimmung der Spannung 8 auf der 

Zugseite das Widerstandsmoment 

^ J 4934805200 

W,= — = — ^«oo-— ^ = 21179421 

eingeführt werden, und bei der Bestimmung der grössten Spannung 
auf der Druckseite, dasjenige 

J _ 4934805200 

700 — a; 467 

Nach diesem erhalten wir aus Glchg. 267 die grösste Zug- 
spannung auf der vorderen Seite 



TFj = :^^ = r^ = 10567034 



50000 / 70800' 533 ^ 

^ = 7Ö8ÖÖ V + 21179421 ) " ^'^^^^ 
und fär die hintere Seite 

_ 50000 /70800 -533 \ 

^ - 7Ö8ÖÖ 1-1Ö567Ö31 ^)= ^'^^ ^- 

Da nun an keiner Stelle die vorgeschriebene grösste zulässige 
Spannung (2 i^g) überschritten wird, und femer auf beiden Seiten 
des Querschnittes annähernd gleiche Spannungen herrschen, derselbe 
somit ein solcher von gleicher Festigkeit ist, so können die in Fig. 174 
sugegebenen Dimensionen als passend angesehen werden. 

IX. Von welchem Einfluss ist die ezcentrische Belastung auf 
4ie Tragfähigkeit eines zylindrischen Körpers, vom Durchmesser d, 
wenn die Kraft am Umfange desselben angreift? 

Berechnung. In dem angeregten Falle ist der Hebelsarm des 

biegenden Momentes 

d 

a = — 

2 

femer ist fiir den kreisförmigen Querschnitt 

„ n ' d} 

und 

-r«. n * d^ 

Tr= 

32 
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Setzt man diese Werte in den Elammerausdmck der Glchg. 267 
ein, so ergiebt sich für die grösste im Querschnitt auftretende 
Spannung 

n- d^ d 



32 

da bei centrischem Angriff der Kraft (Zug- resp. Druckbelastung) 

p 
diese Spannung nur gleich — ist, so würde also im vorliegenden 

Falle die Spannung 5 mal grösser sein, oder, was dasselbe sagt, 
unter sonst gleichen umständen vermag ein cylindrischer Körper 
bei centrischer Belastung 5 mal so viel zu tragen, als wenn die 
Kraft am Cjlinderumfang angreift, woraus die Würdigung der excen- 
trischen Belastungen wohl einleuchtend ist. 



X. Welche Verhältnisse erhält die hohle, gusseiseme Hänge- 
säule des in Aufgabe IV, § 42 angeführten Deckenkranes an der 
stärksten Stelle, wenn der innere Durchmesser d derselben gleich 
0,7 * D, dem äusseren Durchmesser ist? 

Berechnung. Die die Säule beanspruchende Kraft beträgt, 
wie in der genannten Aufgabe angegeben 

P=Äi = 1163 kg 
welche einen Winkel a = 65^ mit der Axe der Säule bildet (s. Fig. 
156); es ist somit 

sin a = sin 65<> = 0,906 
! und 

cos a = cos 65® = 0,423 

Femer ist mit Bezug auf Glchg. 268 
^ F = ^ (D^ — d^ =^^ (D^ — 0,49 D^ = 0,61 ^ D« 

4 4 4 

n D^-d^ _ n J^-0,24D^ _ 7. 

^32 2) - 32 D "''^32^ 

sowie /= 1100 mm 

Nehmen wir nun an, dass die grösste im Querschnitt vor- 
konunende Spannung 8 '^ 2 kg betragen dar^ so ist nach Olchg. 268 
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2 = I 0,423 + 

0,51 ~ D« 



0,51 jD'' 1100-0,906\ 
0.76 g D» / 



hieraus 

0,801 n^ = 491,949 + 



6221696,5 
D 
oder 

D» = 614 D + 7767411 
Yemachlftssigt man hierin zunächst zur Frobebestimmung von 
J) das Glied 614 D, so erhält man 

8 

B == V7767411 .^ 198 mm 
Vergrössert man nun init Bücksicht auf obige Vernachlässigung 
den gefundenen Wert auf 

D = 200 
so findet man eine genügende Übereinstimmung mit obiger Gleichung 
für D^ und es wird der innere Durchmesser der Säule 

rf = 0,7 • D = 0,7 • 200 = 140 mm 

XI. Es ist die Stärke des schmiedeeisernen Tragbogens eines 
Steinkranes in dem Querschnitt mm (s. Fig. 175) zu berechnen, 
welcher mit der Horizontalen einen Winkel von 60^ einschliesst. 
Die Belastung des Tragbogens betrage im Maximum 2000 kg und 
soll die grösste Spannung im Querschnitt 5 kg nicht übersteigen. 

Berechnung. Die einen Schenkel beanspruchende Kraft beträgt 

2000 
P ^ -g— = 1000 kg 

und bildet dieselbe mit der Axe des unteren Stückes des Tragbogens, 
mit Bezug auf den zu berechnenden Querschnitt einen Winkel von 
60^. Der Hebelsarm / an welchem diese Kraft wirkt ist, wie aus 
der Figur ersichtlich: 

/ = 270 — On = 270 — 270 • cos 60^ = 135 mm 
Nehmen wir nun noch den Querschnitt als ein Bechteck von 
der Höhe h und der Breite b an, und machen b s= 0,5 h, so wird 
das Widerstandsmoment 

_6^ ^ 0,5 'h^ ^ h} 
6 6 ~ 12 
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und der Flftcbeninhalt 

2 
Es ist somit nach Glcbg. 268, mit S ^= b: 

1 




2 

cos &0^ H 



h^ ' 135 • 8in 60^' 



Ä- 



liierans 



5 • Ä« „ 1000 H r 

n 



oder 



h^ =z200h+ 280584 
Dieser Gleichung entspricht, nach oben hin etwas abgerundet 

Ä «= 70 mm 



folglich 



b = -- k = 36 mm 



XII. Fig. 176 zeigt einen ausgeführten schmiedeeisernen Dreh- 
krahn von 9000 kg Tragfähigkeit. Der Querschnitt des Auslegers 
bei j4 B zeigt die in Fig. 177 angegebenen Abmessungen. Es sollen 
die grössten in den Zug- und Druckgurtungen vorkommenden Span- 
nungen bestimmt werden. 

Berechnung. Bei den vorliegenden grossen Verl^tnissen ist 
auf jeden Fall das Eigengewicht Q des Auslegers (von AB wi ge- 
rechnet) mit in die Rechnung einzufahren und sei der Angriffspunkt 
desselben 2500 mm von ^^, in der Richtung des Auslegers ge- 
messen, liegend angenommen. 

Dieses Eigengewicht zerlegt sich ebenso wie die Nutzlast P in 
zwei Komponenten, von denen die eine auf Biegung, die andere auf 
Druck wirkt, wie aus Fig. 176 zu erkennen. Es berechnen sich 
somit die grössten im Querschnitt vorkommenden Spannungen (s. 
§ 47, (7) aus der Formel 

_ (P + G) cos a + (P • 5750 + G ' 2500) sin a 
^ ~ F W 

B«bb«r, P«ttigkeitBlebn. 25 
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Das Eigengewicht G berechnet sich nun annähernd wie folgt: 
10 qm Seitenbleche, 6 mm stark, ä 46,7 kg ... . 467 kg 



9 « 
25 m 

25 m 

18 m 

200/, 



Gurtungsbleche, 10 „ „ ä 77,8 „ 
Flacheisen, 160 X 10 . . ä 12,5 „ 

L-Eisen ä 20 „ 

JL-Eisen ä 26 „ 

Zuschlag für Nieten, Versteifungen etc. 



Für den Flaschenzug und zur Abrundung 



700 „ 
313 „ 
500 „ 
468 „ 
490 „ 



• 1_ ^2 „ 
Summa: 3000^^ 

« 

Bei der Bestimmung der Querschnittsdimensionen eines, wie in 
Fig. 176 angeführten, Kranes werden allgemein die Seitenbleche nur 
als Versteifungen zwischen den Gurtungen angesehen und allein die 
letzteren als tragende Teile in Rechnung gezogen; es sind somit auch 
hier die Seitenbleche zu vernachlässigen. Femer sollen die in den 
Ecken zur Verbindung dienenden Winkeleisen gegen die Verschwäch- 
ungen durch die Nietlöcher unberücksichtigt bleiben, sodass naoh 
Zusammenschieben der einzelnen Teile als tragend noch der in 
Fig. 178 angegebene Querschnitt verbleibt. 

Es bestimmt sich nun zunächst die Entfernung x des Schwer- 
punktes, bezw. der neutralen Axe dieses letzteren Querschnittes (Fig. 
178) von der Druckseite, nach Glchg. 157, zu: 

(750-20 + 320- 20)600 + 390-15-27,5+45-75-72,5 



75 



^432 mm 



750 • 20 + 320 • 20 + 390 "15 + 45 
Ferner ist das Trägheitsmoment desselben 

,J = ^ fs (320 • 10^ + 750 • 103) + 390 • 16« + 45 • 75»! + 

4- 2 • 750 • 10 (417^ + 753») + 2-320-10 (427« + 763«) + 390 

• 15 • 404,5« + 45 • 75 • 359,5« = 17401491558 
hieraus das Widerstandsmoment bezogen auf die Druckseite 



W,= 



17401491558 



.--:: 40281230 



X 432 

und das Widerstandsmoment bezogen auf die Zugseite 

J 17401491558 



TT = - 

^ 1200— X 



768 



= 22658192 



Weiter ist der Inhalt des Querschnittes 
^ -= 750 • 20 + 320 • 20 + 390 • 15 -f 45 • 75 = 30625 qmm 
schliesslich ist noch 

cos a = cos ' ^0^ = 0,5 
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und 

sina — 8mßO^ = 0,866 

Setzen wir nun diese Werte in die oben aufgestellte Formel 
für S ein, so ergiebt sich zunächst die grösste Spannung auf der 
Druckseite 

^, _ (9000 + 300 0) 0,5 , (9000 • 5758 + 3000 * 2600) 0,866 _ , ^ ^ ,, 
^ ~ 3Ö625 ' 40281230 —lA^kg 

und die grösste Spannung auf Zugseite 

(9000-5758 + 3000- 2500)0,866 (9000 + 3 000) 0,6 , 
^ -^ 22658192 3Ö625" '^'^^^^ 

Es zeigen diese Zahlen einmal, dass der Erahn, wie ratsam, für 
einen sehr hohen Sicherheitsgrad berechnet und andererseits auch 
das Material in demselben gut angeordnet ist, da die Spannungen «?' 
xmd. S' nur wenig von einander abweichen und würde sich eine noch 
grössere Übereinstimmung ergeben haben, wenn alle Verhältnisse genau 
berücksichtigt worden wären. 

XIII. Der in Fig. 179 dargestellte einfach armierte Holzträger 
(Tannenholz) hat eine gleichmässig verteilte Belastung Q = 5000 kg 
auf einer Länge l = 8000 m??» zu tragen; es ist der Träger und die 
Zugstangen zu berechnen. 

Berechnung. Würde der Träger aus einem Stück bestehen« 
80 hätte man es mit einem Träger auf drei Stützen zu thun, dessen 
Spannungen wesentlich durch die gegenseitige Höhenlage der Stützen 
beeinflusst ist. Da man nun in der Praxis gewöhnlich nicht imstande 
ist die günstigste Höhenlage der Stützen genau innezuhalten, wo- 
durch dann die Spannungen sich yergrössern, so nimmt man bei 
solchen Trägem, was auch sehr häufig der Fall ist, an, derselbe be- 
stehe aus zwei Teilen, die auf der Mittelstütze gestossen sind, und 
berechnet jeden Teil als Träger auf zwei Stützen, unter dieser 
Voraussetzung beträgt in Fig. 179 der Keaktionsdruck der Endstützen 

je — Q und derjenige der Mittelstütze - - Q, Letztere Kraft zer- 

legt sich in zwei Komponenten durch welche fdie Stangen auf Zug 



beansprucht werden und die Grösse haben — : • Jeder dieser 

4c ' 8in a 

Zugkräften zerlegt sich nun an den Endstützen weiter in eine vertikale 

15* 
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Q 



und in eine horizontale Komponente, letztere von der Qrösse — 

4 ' tang a 

durch welche der Träger auf Druck beansprucht wird. Der Träger 

wird also auf zusammengesetzte Festigkeit beansprucht, und zwar 

jede Hälfte desselben durch ein Moment (s. Grlchg. 199) 



M 
und durch eine Kraft 



2^2 Q'l 



8 32 



Q 



4 ' tang a 

auf Druck. 

Nehmen wir nun noch an, dass die Verhältnisse derart gewählt» 
dass a = 25^, also tang a = 0,466, so wird im vorliegenden Falle 

BOOO-8000 ,^,^^^^ 

M = ^^r = 1250000 

o2 



und 



-=r^eä = --^ 



Berechnen wir nun zunächst den Träger einfach auf Biegung 
unter Annahme einer kleineren zulässigen Inanspruchnahme, etwa 
8 = 0,18, nehmen femer einen rechteckigen Querschnitt von der 

Höhe h und der Breite b = - h, sodass das Widerstandsmoment 

7 

desselben 



so wird 



und hieraus 



und 



_ b'h^ 5 • Ä» 
yy ^a = 

6 42 



5 • h^ 
1250000 = — — - • 0,18 

42 



8 

/42 • 1250000 
— ^— ^ ,7i — = 388 .^ 390 mm 
5 • 0,18 



b = — Ä = — 388 = 277 <^^ 280 mm 
7 7 
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Hiernach beträgt das Widerstandsmoment des gefundenen Quer- 
schnittes: 

^ b'h} 280 • 390*-^ 
6 6 

sowie der Inhalt desselben 

i^= 280- 390= 79200 
Es wird somit nach Glchg. 266 die grösste im Querschnitt vor- 
kommende Spannung 

. _ 2682 1250000 _ ^ oi i. 

"" 7920Ö "^ 7098000 ~ ' ^ 

da diese Spannung noch nicht zu gross ist, so können die gefundenen 
Querschnittsabmessungen für den Träger beibehalten werden. 
Für die die Zugstangen beanspruchende Kraft fanden wir 

Q 



da nun 



80 wird 



4 ' sin a 



sin a = sin 25^ = 0,423 



5000 er... 1 

K ^= = 2965 ka 

4 • 0,423 ^ 



Bei einer zulässigen Inanspruchnahme des Schmiedeeisens zu 
3 = 7,5 ist somit der erforderliche Stangenquerschnitt 

K 2955 

f = -r = —=-T- = 394 qmm 
s 7,5 

dem entspricht ein Durchmesser von 22,4 «,^^ 25 mm, 

Anmerkung. Würde der Träger nicht armiert sein, sondern auf 

seiner ganzen Länge l = 8000 mmi freitragen, so wflrde sich die Last, 

welche derselbe auf seiner Länge gleichmässig verteilt zu tragen 

imatande wäre, bei derselben Beanspruchung von 0,21 kg pr. qmm 

berechnen (s. Glchg. 199) zu 

^ 8- TT-« 8 • 7098000 • 0,21 ^^^^, 
Ol = j— = gööö = 1^^0.5*3^ 



XIV. Figur 180 stellt einen Laufkran mit zweifach armierten 
schmiedeeisernen (Z-Eisen) Längsträgem dar; die Verhältnisse seien 
dieselben wie sie in Aufgabe Ylly § 37 angegeben sind, also Q »s 5000 kg^ 
2 "B 12 mm und Eigengewicht der Katze mit Ketten etc. 800 Är^i 
nur mit dem unterschied, dass die Laufkatze nicht von solcher Kon- 



— 230 — 

stroktion sei, dass die Last sich immer gleichmässig auf beide Träger 
verteilt, sondern es soll sich die Last beim Aufwinden immer mehr 
dem einen Träger nähern und sei, um das Eigengewicht der Träger 
bei der Berechnung derselben vemachlässigen zu können, der Ein* 
fachheit wegen angenommen, dass die ganze Last, sowie das Ge- 
wicht der Laufkatze ganz auf einen Träger komme, sodass jeder 
derselben für eine Belastxmg Q = 5800 kg zu berechnen ist. 

Berechnung. Die in den einzelnen Konstruktionsgliedem eines 
Trägers Yorkommenden Spannungen sind abhängig von der Stellung 
der Belastung auf den Trägem. Nehmen wir nun zunächst an, die 
Last Q befände sich über der eincD Zwischenstütze A, so erfahren, 
wie in Fig. 180 eingezeichnet, die an Ä angreifenden Zugstangen 

Q 
nach dem Parallelogramm der Kräfte die Spannungen -. — 

Q 
bezw. — - — , die letztere pflanzt sich auf die zweite Stütze B und 

tang a 
auf die weitere dort angreifende Zugstange fort und beansprucht 

ö 
erstere mit einer Kraft Q auf Druck, letztere mit —— — auf Zug. 

Die auf die Stütze 2J durch die an ihr angreifenden Zugstangen 
kommende Druckkraft Q beansprucht den Träger auf einer Länge 

-— l in der Mitte auf Biegung und erfährt derselbe gleichzeitig einen 
3 

Q 

Druck von der (Jrösse durch die in den äusseren Zuffstanffen 

tang a s © 

herrschenden Spannungen. Verlegt man jetzt die Last an irgend 
eine Stelle zwischen den Stützen, so sind die Auflagedrucke der 
Zwischenstützen und infolge dessen auch die Spannungen in den 
Zugstangen kleiner als wenn die Last direkt auf einer solchen Stütze 
ruht; ausserdem wird die Biegungsbeanspruchung des Trägers ge- 
ringer, indem man denselben dann bestehend aus einzelnen Stücken 

von der Länge -^ l ansehen kann. Es ist somit die Stellung der 

o 

Last auf einer Zwischenstütze als ungünstigste Belastung anzusehen 

und sind somit die einzelnen Teile der Träger für die oben ange* 

gebenen Beanspruchimgen zu berechnen. 

Gestatten wir nun für die schmiedeeisernen Teile eine Spannung 

bis zu 6 A^ pr. qmm und berechnen zunächst ein Trägerstück von 



— 231 — 

2 

der Länge -^ /, in der Mitte mit Q belastet, für « = 4,6 allein 

o 

auf Biegung, so ergiebt sich nach Glchg. 198 

' i 



1^ ^ 3 Q'l 5800 • 12000 

M= Q -— j— = -^-^— = = 11600000 



femer 



^ M 11600000 «,„„„„« 

Tr= — = = 2577778 

8 4,5 



hierzu passend ist das in Fig. 181 dargestellte Normalprofil für 
welches ist 

W — 2769800 
und 

F= 18018 ^ww 
Wie angegeben ist die die Träger beanspruchende Druckkraft 

p ^y_ 

tang a 

Werden die Verhältnisse nun so gewählt, dass 

a — 30° also tang a = 0,677 
wird, so ist 

P = i^ =, 10062 ;t, 
0,677 ^ 

Aus diesen Werten ergiebt sich nun nach Glchg. 266 die grösste 

im Querschnitt vorkommende Spannung 

^ 10062 , 11600000 

8 = — «=» 4,8 kq 

18018 ^ 2769800 ' ^ 

sodass, da diese Spannimg die angegebene Grenze no(di nicht erreicht, 
das Trägerprofi] Fig. 181 passend ist. 

Weiter ist ftr die äusseren Zugstangen eine Zugkraft gefdnden 
worden 

nehmen wir also als zulässige Zuginanspruchnahme die grOsste im 
Träger yorkommende Spannung, s' =» 4,8 , so ist der erforderlich» 
Zugquerschnitt dieser Stangen 

JTi _ 11600 _3,i,^^ 
h "" 7'- = — 48~ ^ 



^2 = .._ o.xn = ?r^i^ = 10052 kg 
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dem entspricht ein Stangendurclimesser 

dj = 55,5 *^-v^ 56 mm 
Für die mittlere Zugstange ist die Zugkraft 

6800 

tang 30^ "" 0,577 
somit der erforderliche Querschnitt 

JL 10052 ^^^, 

^« = "/ ^ "1,8^ = ^^^^ ^'^'^ 
und der Stangendurchmesser 

d^ = 51,6 ^•^ 52 Twm. 

Anmerkung. Wegen der gefundenen grossen Dimensionen wird in 
manchen Fällen bei der in der Aufgabe angenommenen bedeutenden 
Belastung und Spannweite die Konstruktion Fig. 180 weniger ratio- 
nell, und diejenige Fig. 125 vorzuziehen sein; die Verhältnisse ändern 
sich allerdings nicht unbedeutend, wenn man eine Laufkatze an- 
wendet, bei der die Last sich immer gleichmässig auf beide Längs- 
träger verteilt. Bei kleineren Belastungen und kleineren Spann- 
weiten dagegen wird die Konstruktion Fig. 180 vielfach mit Vorteil 
angewendet. 



§ 49. Zug oder Draek mit Yerdrelmiig. 

Wirkt auf einen auf Zug oder Druck beanspruchten Körper noch 
ein verdrehendes Moment ein, so entstehen infolge des Letzteren in 
dem Körper Schubspannungen, Tangentialspannungen (s. § 45), wäh- 
rend durch die Zug- oder Druckspannungen Axialspannungen hervor- 
gerufen werden. Tangentialspannungen und Axialspannungen addieren 
sich nun nicht, da sie senkrecht zu einander wirken, einfach zu 
einander zu einer Maximalspannung, sondern ist ihre Zusammen- 
setzung eine weit kompliziertere, die sich nur mit Hilfe höherer 
Bechnungen untersuchen lässi Diese Bechnung ergiebt, wenn man 
mit 8i die durch die Zug- resp. Druckkraft hervorgerufene Spannung 
bezeichnet, und mit 82 die durch die Verdrehung entstehende Span- 
nung, für die grösste im Körper auftretende Spannung den Wert 

s = -J- Si + 4- Vs^+Ts? 269. 

und darf diese grösste in einer Faser auftretende Spannung höchstens 
die zulässige Zug- resp. Druckinanspruchnahme erreichen. 
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A. Wirkt auf einen Körper vom Querschnitt jPy dessen 
polares Widerstandsmoment (s. § 45) Wp ist, eine Zng- 
resp. Druckkraft P und ein verdrehendes Moment Mt ein, 
so ist mit Bezug auf Glchg. 269 

' P 

und 



& = 



^ Wp 
somit die grösste in einer Faser auftretende Spannung: 



B. Wirkt auf einen Körper ein biegendes Moment 
Mf, und ein verdrehendes Moment Mt ein, so werden durch 
ersteres Zug- und Druckspannungen in dem Körper hervorgerufen, 
sodass auch für diesen Fall die Glchg. 269 gilt Ist nun W das 
äquatoriale Widerstandsmoment (s. § 28) des Körperquerschnittes 
und Wp das polare Widerstandsmoment desselben, so ist 



St = 



W 



und 



s. = ^ 



8 Mb , 6 



somit nach Glchg. 269 

In den meisten in der Praxis vorkommenden FftUen ist nun 
(s. § 28, JH) 

Wp = 2 W 
^es in Glchg. 271 eingesetzt giebt 



oder 



Denkt man sich nun ein biegendes Moment Jtf,-, ideelles 
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Biegungsmonidiit, welches in dem Körper dieselbe Spannmig S 
heryorrnft, so ist 

setzt man diesen Wert von S gleich dem obigen, so erhält man: 

Mi=-|-Mb+-|- VSTTTV^ 272. 

und erfolgt die Bestimmung der Querschnittsdimensionen ans der ein- 
fachen Biegungsformel 

Mi =W'8 273. 

C. Die obigen Formeln 270, 271 und 272 gelten scharf ge- 
nommen nur dann, wenn das verdrehende Moment Mt durch ein 
Eräftepaar hervorgerufen wird; im allgemeinen wirkt aber die ver- 
drehende Kraft F (s. Fig. 282) einfach an einem Hebelarm, ist eine 
exzentrisch wirkende Kraft. Eine solche Kraft zerlegt sich in eine 
zentrisch angreifende Kraft + P und in ein Kräftepaar (P, — /*), 
die erstere beansprucht den Körper mit einem Moment 

Mö = P'l 
auf Biegung und letzteren derselben mit 

Mt == P' a 
auf Verdrehen. Unter Einführung dieser Werte wäre also der Körper 
nach Glchg. 272 zu berechnen, oder man erhält 



Mi=--P'l + ~-V{P ' 0* + (P-a)^ 
und hieraus 

M, = -J (8 - 1 +6 VP+ä^ 274 

Anmerkung. Bei Benutzung der im vorstehenden Paragraphen an- 
geführten Formeln kann man in manchen Fällen an Stelle der Wnnel 
der Quadrat summe nach Poncelet einen Nährungswert benutzen und 
zwar beträgt derselbe 

YW+W= 0.96 m + 0.4 n 275- 

wenn m > n, ist dagegen n t' «n, so ist 

Vm2 + »Ä = 0,4 w + 0.96 n 276* 

Beispiele. I. Welchen Durchmesser erhält die schmiedeeiserne 
Spindel eines Mahlganges, der bei 100 Umdrehungen . in der Minute 
4 Pferdestärken zu seinem Betrieb bedarf, und die Spindel einen 
Mühlstein im Gewichte von 1300 kg zu tragen hat? 
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Berechnang. Berechnet man znnftchst die Steinspindel alleixi 
auf Verdrehen, bo erhält man aus Olchg. 264 

4 4 

d = 120 V— = 120 V^ = 64 mm 

n ' 100 

Nehmen wir nnn d = 60 mmj so wird 

^^^^3,14-60^^^3^^^^ 



jfT^ = ll_rL = _^l_* ^":i_ = 42390 



und 

TT ' d^ _ 3M • ßO"* 
16 "~16 

Femer ist, wie in § 47 (hinter Glchg. 261) abgeleitet 

Mt = 716561 - = 716561 ^4^ = 28662 

n 100 

Diese Werte, sowie P = 1300, in Qlchg. 270 eingesetzt giebt 

^ 3 1300 ^ 5 1//1300V ../^ 28662 y 
^=-8---2-827+TV'V2827>' + H 42390 >'= ^»^^ *^ 
Wenngleich diese Spannung nur Äusserst gering ist, wird man aus 
praktischen Gründen doch den Spindeldurchmesser nicht kleiner als 
60 mm nehmen. 

n. Es ist nachzusehen, ob die Dimensionen der in Aufgabe 11, 
§ 45 berechneten Turbinenwelle auch noch genügend sind, wenn die 
Wirkung der axialen Belastung mit 6610 kg (s. Aufgabe II, § 42) 
berücksichtigt wird, wobei die grösste Spannung pr. qmm 2 kg nicht 
übersteigen darf. 

Berechnung. Die Turbinenwelle ist hohl und hat einen 
Süsseren Durchmesser D «» 200 mm und einen inneren d = 120 mm, 
es ist somit das polare Widerstandsmoment des Querschnittes 

n^ B^ — d^ _ n^ 200* — 120^ 

16 D ~ 16 200 

sowie der Inhalt desselben 

-F = -J- (2)« — d«) — -J- (200^ — 120^ — 20096 qmm 

ferner fanden wir das verdrehende Moment 

Mt — 1637,5 • 875 = 1432813 
und ist 

P =- 6610 Tcg 



TTp = — ^ = 4^ ^^^^.- = 988472 
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somit nach Qlchg. 270 die grösste im Querschnitt vorkommende 
Spannnng 

3 6610 . 5 l//6610\> , /1432813\^ , ^, , 
^=-8-20096 +-8- »^(200T6>' + H 98847 2V = ^'^^ *^ 
Es sind somit die Dimensionen D =» 200 und d ^= 120 als genügend 
anzusehen. 



m. Welche Belastung P vermag die in Fig. 283 dargestellte 
flachgängige Schraube zu tragen, wenn der Reibungskoeffizient zwischen 
Mutter und Schraube zu jti = 0,1 angenommen werden, und die grösste 
vorkommende Fasemspannung 6 kg pr. qmn nicht übersteigen darf? 

Berechnung. Die Schraubenspindel wird durch die Belastung P 
auf Zug beansprucht, gleichzeitig aber auch infolge der Beibung 
(i ' P, welche an dem mittleren Radius r wirkend gedacht werden 
kann, durch ein Moment Mt = fA ' P ' r auf Verdrehen; es ist also, 
unter Anwendung der Glchg. 270 



oder 



«=-|-| + -|-V(|)*-H*(i^^)' 



8S = |(3 + 5Vi + *ü:I^) 



setzt man unter dem Wurzelzeichen ein: 

n ^^ J TXT ^'^' 

d 
sowie der Einfachheit halber r == — 

also 



4Ü:fZ^4 -_.,3* =8^=8-0.1 = 0,8 



ß ■ 


d n'cP 
2 4 


< 


TT-rf» 



80 wird 



oder 



16 



8'S = ^{3 + bVlfil 



8/S=9,7l|, 
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und hierans 

P= r^ jP- iS= 0,823 F' 8 (vergleiche § 60, I). 
In vorliegender Aufgabe ist nun 

-■ 50^ • TT .^^o.. 

F^ j = 1963,5 qrrnn 

nnd /y= 6 
somit 

P = 0,823 • 1963,5 • 6 = 9695,8 kg. 

Anmerkung. Ohne Rücksicht auf das verdrehende Moment würde p. 
bei gleicher Fasemspannung, die Tragfähigkeit der Schraube be- 
tragen 

P^FS= 1963,5 • 6 = 11781 kg 
sodass also die Schraube durch die Verdrehung an Tragfähigkeit 
einbüsst 

11781 — 9695,8 = 2085,2 kg. 

lY. Jeder Zapfen erfährt ausser einer Biegungsbeanspruchung^ 
durch die Belastung P noch eine Verdrehung infolge der Reibung 
fi ' P zwischen Zapfen und dem umschliessenden Lager; es soll all- 
gemein der Durchmesser d eines massiven Stimzapfens mit Rüchsicht 
auf diese Verdrehung bestimmt werden. 

Berechnung. Wählt man die Bezeichnungen, wie sie in 

§ 36 angegeben sind, so erhält man für das biegende Moment: 

P' a' d 
M, ^ 

femer ist das verdrehende Moment 

somit nach Glchg. 272 das ideelle Biegungsmoment 

oder 

Mi=:.-^ (3 • « + 5 Va« + i»'J , 
Nach Glchg. 273 ist also: 

^:^ (3 a + 6 l^a» + /t«) = 0,1 ' d» • « 

ID 
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oder 

^ (Sa +b Va^ + fji* ) == 0,1 d^ • 8 



16 
und hieraus 

d = 0,79 V— (3 a + ß V'a' + ii*«) 277. 

s 

Vergleicht man hiermit die sich ans Qlchg. 184 ergebenden 
Werte, so findet man, wegen der Kleinheit von ju nur Äusserst ge- 
ringe unterschiede, sodass die Berechnung allein auf Biegung ge- 
nügend ist. 

y. Welcher Durchmesser ist der freitragenden, schmiedeeisernen 
Welle in Fig. 284 zu geben, wenn die durch den Biemen zu über- 
tragende Kraft P == 200 kg, der Scheibenradius r z=i 500 mm und 
das Gewicht der Scheibe 150 kg betr&gt? 

Berechnung. Die Welle wird zunächst durch das Moment 
If, = P . r = 200 • 500 = 100000 
auf Verdrehen beanspracht, femer wirkt die Biemenspannung mit 
3 * P (s. § 11, mit 2 P im treibenden und mit P im getriebenen 
Biemen) sowie das Eigengewicht der Scheibe auf Biegung und hat 
also dieses biegende Moment die Grösse 

Jf^ = (3 • 200 + 150) 800 = 600000 
Aus Glchg. 272 folgt somit das ideelle Biegungsmoment 

Mi = -|- 600000 + -^- /600000» + 100000« = 605173 

o o 

nehmen wir nun mit Bücksicht auf den ruhigen Grang nur « <a 5, 
so erhält man aus Glchg. 273 

605173 =« 0,1 • d» • 5 
und hieraus 

8 



-V 



605173 

- = 107 .^ 110 mm 



0,5 

VI. Auf welche Länge / dürfte die Welle in Fig. 284 frei- 
tragen, wenn im übrigen die Belastungen dieselben blieben, die Welle 
Aber nur 95 mm stark werden, könnte ? 

Berechnung. Wie oben bliebe 

Mt = P'r= 100000 
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Dagegen würde 

Mö =(S' 200 + 160) / = 750 ' ; 
es moss daher sein: 

0,1 • 95« • 5 = -|- 760 • ^ + 4" ^C^^^ ' 0* + 100000^ 

o o 

Der Einfachheit halber benutzen wir die in Olchg. 275 bez^. 276 
angegebenen Nährungswerte und erhalten dann, wenn wir annehmen 

0,1 • 95» • 6 = (4- 750 + -|- 0,96 • 750 ) / + 4- 0,4 • 100000 

oder 

731,25 • l = 403687,5 

hieraus 

, 403687,5 
l = —zz^rr-^^r- = 552 mm 
731,25 

hiemach finden wir auch, dass die Annahme Mb Z> Mt richtig war. 

Vn. Fig. 285 stellt ein Wasserrad dar, welches bei n = 15 
Umdrehungen in der Minute einen Effekt von N-= 12 Pfrdst. liefert; 
das sich gleichmässig auf zwei Armsysteme verteilende Gewicht des 
Rades sei G = 5000 Jcg und habe das ausserhalb sitzende Zahnrad 
ein Gewicht von G^ = 800 Jcg. Es ist die hohle gusseiseme Welle 
des Bades zu berechnen. 

Berechnung. Wie in § 47 angegeben, ist zunächst das ge* 
samte Drehmoment 

Mt = 716561 - = 716561 ^ = 573249 

n 15 

Hiemach bestimmt sich der Zahndruck im Zahnrade von 1250 mm 

Badius zu: 

573249 ,,^^ ,^^ , 

^g5Q = 458,6 ^ 460 Jcg. 

Nehmen wir nun an, dass der Zahndruck ebenso wie die Gewichte 
nach unten hin auf die Aze wirke, so wird die Axe am Zahnrad 
belastet mit 

800 + 460 = 1260 Jig 
Stellt man nun zur Bestimmung der Lagerreaktionen Ä und B zu* 
nächst die Momentengleichung bezogen auf B auf, so ist 

A ' 2550 — 2500 (2300 + 300) + 1260 • 300 = 
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somit 

2500 (2300 4- 300) — 1260 -300 ^,^, , 

A = ^^ ~— ^^ =rz 2401 kg 

2550 ^ 

es ist dann die zweite Lagerreaktion 

B = 5000 + 1260 — 2401 = 3859 hf. 

Der 2iapfen bei A wird allein dorcb die Reaktion A auf Biegang 

beansprucht, nehmen wir seinen äusseren Durchmesser D^, seinen 

inneren d^ und machen mit Bezug auf § 36 

(^ = /? • 2)^ = 0,7 Dj^, sowie er = 1,3 und 8^2 

so wird nach Glchg. 190 

^^ = 2'2" 1^ s (1 - ß^) - ^'^^^ ^ 2(1-0.7« )-°" 

= 102,2 ..^ 105 ww 
also 

t^, = 0,7 • 102,2 = 71,5 ^^ 72 mm 

An der Stelle a herrscht das Biegungsmoment 

2401 • 250 = 400250 
und kommt hier hinzu die Hälfte des gesamten Drehmomentes, mit 

0,5 • Mt = 0,5 • 573249 = 286625 
es wird also nach Glchg. 272 

Jfi = 4- 400250 + -- 1^400250^ +286625« = 457778 
8 ,8 

Sind nun D^ und d^ die Durchmesser bei a, und macht man 

d^ = 0,7 Dg, so wird das Widerstandsmoment 



W^ = 0,1 ^21_J2lI^ = 0,076 Dg« 



folglich 



D.-V 



8 

457778 



_ = 182 •^ 185 mm 

^ ^ 0,076 



also 

d^ = 0,7 • 182 = 127,4 ^^ 128 mm 

An der Stelle h herrscht das biegende Moment 

— 2500 • 2000 + 2401 • 2250 = 402250 

sowie das ganze Drehmoment 

Mt = 573249 

sonoit ist fär diese Stelle 

3 5 



Jtfi = -— 402250 + ~- V402250* + 573249« — 588344 
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Die Bezeichnmigen entsprechend den obigen gewählt giebt 

8 

2). = V^o'o't- = '»« -^ 2^ *""* 
und 

d^^Oyl ' 198 = 138,6 <^ 140 mm 
Endlich ist noch bei der Lagerstelle B das biegende Moment 

1260 • 300 = 378000 
und das verdrehende Moment wieder 

M, = 573249 
somit 

Jf, = 4" 378000 + l- V378000'^ -h 673249* = 570913 

Hieraus wieder wie oben der äussere Durchmesser an dieser Stelle 

8 

1/670913 

D.= V —PTT^n— == 196 mm .^ 200 mm 
* ' 0,076 

und der innere Durchmesser 

d^ = 0,7 • 196 = 137,2 ,^ 137 mm. 

Anmerkung. Bei Wasserrädern, welche viel Wasser halten, ober- 
schlächtige Räder etc. ist bei Berechnung der Welle auch das Ge- 
wicht des im Bade enthaltenen Wassers mit zu berücksichtigen. 

VIII. Es sind die Stärken der in Fig. 286 dargestellten stäh- 
lernen Dampfmaschinenwelle für folgende Verhältnisse der Dampf- 
maschine zu berechnen: 

Cjlinderdurchmesser 460 mm. 
Grösster Dampfdruck 4,7 Atm. 
Schwungrad gewicht 5600 kg. 
Umdrehungen 60 pr. Minute. 
Leistung 100 W. 
Das Schwungrad ist gleichzeitig Riemenscheibe, jedoch kann bei 
Einfuhrung des ganzen Schwangradgewichtes die schräg nach oben 
gerichtete Belastung durch den Riemenzug vernachlässigt werden. 

Berechnung, a) Der vordere Wellenzapfen. Dieser 
Zapfen wird zunächst durch den Dampfdruck und ausserdem durch 
das Gewicht des Schwungrades auf Biegung beansprucht. Ersterer 

BebbeT, Fetiigkaitalahre. X6 
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berechnet sich, abgesehen von der Querschnittsverminderong durch 
die Kolbenstange, zu 

P^'L^ .4,7= 1811kg 

4 
Derselbe belastet den Zapfen mit 

7811 _!02Jli^ + 800 _ 9169 ka 
Das Schwnngradgewicht belastet den Zapfen mit 

^^^ T6öItToo = '''' ^ 

Da diese beiden Belastungen senkrecht zu einander stehen, so ist die 
den Zapfen auf Biegung beanspruchende Kraft 



y9169* 4- 1913« = 9367 kg 
und ist das biegende Moment 

9367 • /i 

M, 2 

nehmen wir nun /^ = 1,8 * (f^, so wird 

M. = ^J^l^^A ^ 8430.3 • d, 
Femer wird der Zapfen beansprucht durch ein verdrehendes Moment 

Mt = 716561 ^ = 716561 -^ = 1194270 

n 60 

es ist somit für denselben 

Mi = -' 8430,3 • d, + -Q- V(8430,3 • rf,)« + (11942^)"« 

o o 

Benutzen wir den Nährungswert Glchg. 276, so wird 

Mi «= -^Q • 8430,3 rf, + 5 • 0,4 • 8430,3 rf, -f- 6 • 0,96 • 119427oT 

oder 

Jf;= 5144 • rf, + 5732496 

Nimmt man für Stahl bei wechselnder Belastung (infolge der Drehung) 
» = 5, so wird 

5144 • rfi + 5732496 = 0,1 rf,* • 6 
oder 

11464992 = c?,' — 10288 dy^ 

Dieser Gleichung würde d^ «» 240 w/m entsprechen, da wir aber 
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bei obiger Näherongsrechnung M». <r M, angenommen haben, hiernach 
aber Mb Z> Mt wird, so ist die Glchg. 275 anzuwenden und es wird 



M, «= -|-r8430,3 • rf, (3 + 5 • 0,96) + 6 • 0,4 • 11942701 



oder 



somit 



oder 



M; = 8219,5 rf, + 2388540 
8219,5 • d^ + 2388540 = 0,1 • d,» • 5 



6777080 -= (^, 3 — 16439 • d, 
Dieser Oleichong entspricht als beizubehaltender Wert 

dj = 220 mm 
und wird 

7, = 1,8 • rfj ~ 1,8 • 220 -— 396 mm 
Es bliebe jetzt noch zu untersuchen, ob diese Zapfendimensionen 
auch mit Bücksicht auf Flächendruck und Beibungsarbeit ge- 
nügend sind. 

Zunächst erhält man den Flächendruck pr. qmm zu 

9367 r..^c.. 

220 -396 ^ 

was nach § 36, Anmerkung, ein sehr kleiner Wert ist. Nehmen 
wir nach derselben Stelle die zulässige Raibungsarbeit pr. Sekunde 
und qo zu 1,1 mkg^ so wird nach Glchg. 195 

P' n 9367 • 60 

= 4000~r^ - - 4000 -1,1 



/, > -_.. : > -. - > 128 mm 



sodass die gefundenen Abmessungen genügend sind. 

b) Die Welle. Die Welle wird ebenfalls auf Biegung und 
Verdrehen beansprucht und zwar rechnet sich mit genügender Ge- 
nauigkeit das biegende Moment zu 

M, = 9367 • 1500 - 14050500 
Das verdrehende Moment ist dasselbe wie beim vorderen Zapfen, 
also 

if, 1194270 
folglich 



Mi = - 14050500 + - - Vl40505Ö0^ + 1194270« == 14082165 
ö 8 

und somit 

14082165 =-- 0,1 • rfj» • 5 

16* 
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oder 

8 

dg = V28164330 ^ 305 mm 
c) Der hintere Wellenzapfen. Dieser Zapfen wird allein 
auf Biegung beansprucht und zwar erfahrt er durch den Dampfdruck 

einen horizontalen Druck 

400 .„-Q , 

1500 + 800 ^ 

durch das Gewicht des Schwungrades einen solchen von 

1500 o-o- ; 

1500 + 800 ^ 

beide setzen sich zusammen zu einer Mittelkraft 

V1358« + 35W« = 3834 ky 
Hieraus berechnet sich nach § 36, Anmerkung, der Zapfen wie folgt: 
der zulnssige Fl&chendruck sei f — 0,5, dann ist mit « — 6 nach 
Glchg. 194 

h. = 0,447 Yj- = 0,447 V ^ = 1,413 

8 

also 

/3 = 1,413 ^3 

Dies in Glchg. 193 eingesetzt giebt 

P = 1,413 d^^ ' f 

und hieraus 

<h— V 1,413 • f ^ 1,413 • 0,6 

und 

/ = 1,413 • 73,7 -= 104,1 ^^ 105 mm 

Schliesslich verlaugt noch die Glchg. 195 

Pn ,^ 3834 -60 -^ . ^ o 
^8 ^ 4000 • A = 4000 • 1,1 = 
sodass auch dieser Gleichung mit obigen Dimensionen vollkommen 
genügt ist. 

IX Es soll die in Fig. 287 dargestellte schmiedeeiserne Kurbel 
für die in Aufgabe VIII, § 16 angegebenen Verhaltnisse berechnet 
werden, wonach der auf den Zapfen einwirkende Dampfdruck 
P = 14137 hg und die Kurbellänge R - 600 mm beträgt; gefunden 
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sei der Wellendarchmesser in der Eurbelnabe zu 300 wwi, sowie der 
Durchmesser der letzteren gleich 550 mm, 

Berechnung. Der Eurbelzapfen wird allein durch den Dampf- 
druck auf Biegung beansprucht, derselbe berechnet sich also nach 
Olchg. 185; in derselben nehmen wir a = 1,3 und för Stahl « = 7, 
dann ergiebt sich der Zapiendurchmesser zu 

d = 2,348 Y ^ 2,348 ]/ -~ = 120 nnn 

sowie die Zapfenlänge 

/ = 1,3 • (^ = 1,3 • 120 = 156 mm 
Der Eurbelarm wird in einem beliebigen Querschnitt m m durch 
das Moment P * x auf Biegung und durch ein soches P * y auf Ver- 
drehen beansprucht, es ist somit für diesen Querschnitt das ideelle 
Biegungsmoment 

if, = -1 (3 p X + 5 V(P xy + (P^) 

oder 

Der Hebelsarm y des verdrehenden Momentes ist von der Dicke 
des Kurbelarmes abhängig, muss also zunächst angenommen werden 
und sei, um einen Anhalt hierfür zu haben, der Knrbelarm für das 
Biegungsmoment P ' R vorerst allein auf Biegung berechnet. Zu 
diesem Zwecke nehmen wir für den Querschnitt in der Wellenmitte 

k = 2b 
es wird dann das Widerstandsmoment 

bj_h^ _ 2b^ 
6 " ~ T" 



W 
femer sei « = 5 dann ist 



2 fc' 
P' R= ^-^8 



hieraus 



2-« ' 2-5 =112mm 1 



a 8 

l/3j_Pjj^ „ l/ 3 • 14137 ' 600 



Hiemach kann ^ =a 145 mm angenommen werden; femer ist 
f&r den Querschnitt m m direkt über der Nabe 

a; ^ 600 5- = 325 mm 
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somit 

14137 / -\ 

Mi » g — (^3 -325 + 5 ^325"^ + 145« j = 4988947 

Hieraus ergiebt sich, wie oben für die Wellenmitte , für den 

Schnitt m m 

8 

1/3-4988947 

ft = V c ^ = 122 «/^ 126 mm / 

2 • 5 

und 

Ä = 2 • 125 = 250 mm 

Anmerkung. Diese Rechnung ergiebt im allgemeinen ftLr den Eurbel- 
arm Abmessungen, welche weni^ schöne Formen liefert, man verfahrt 
deshalb in der Praxis gewöhnlich derart, dass man, nach Bestim- 
mung der Übrigen Verhältnisse, den Eurbelarm nach Augenmass 
aufzeichnet und hierauf die Dimensionen desselben mit Hilfe der 
oben angewendeten Formeln koctrolliert. Femer ist zu bemerken, 
dass die Anwendung der Glchg. 272 hier strenggeuommen nicht 
richtig ist, da dieselbe entwickelt worden unter der Voraussetzung, 
dass das polare Widerstandsmoment des betrefFenden Querschnittes ' 
doppelt so gross ist als das äquatoriale, was für den rechteckigen 
Querschnitt nicht der Fall ist; da jedoch die Benutzung der 
Glchg. 271 zu sehr weitläufigen Rechnungen führen wüide und der 
Fehler, der durch Anwendung der Glchg. 272 entsteht, für die 
Praxis bedeutungslos ist, so findet man die letztere Gleichung all- 
gemein angewendet. 

X. Es ist die in Fig. 288 dargestellte Embel mit Gegenknrbel 
als zu der Maschine in Aufgabe VII dieses § gehörend zu berechnen 
und zwar diene die Qegenkurbel zum Betrieb der Steuerung und 
habe eine Kraft P^ = 0,7 • P (s. Anmerkung zu Aufgabe V, § 42) 
zu übertragen. Femer sei R =^ 500 mm und r = 460 mm, sowie 
a = 125, c = 400 mm und e = 200 mm. 

Berechnung. Die Beanspruchung der einzelnen Teile ist 
folgende : 

Der Arm der Hauptkurbel wird durch das Moment P * R auf 
Biegung und durch P ' b ^ P^ ' c auf Verdrehen beansprucht (die 
beiden verdrehenden Momente können auch entgegengesetzt ge- 
richtet sein). 
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auf Biegung (welche beiden Momente auch entgegengerichtet sein 
können) und durch P^ ' r auf Verdrehen beansprucht. Der Arm der 
Gegenkurbel wird durch das Moment /\ * r auf Biegung und durch 
Pj • a auf Verdrehen beanbprucht. 

Der Zapfen der Oegenkurbel wird durch das Moment 

auf Biegung beansprucht. 

Es bestehe nun der Arm der Hauptkurbel aus Schmiedeeisen 
und sei hierfür » = 5 zulassig ; Hauptkurbelzapfen und Gegenkurbel 
bestehen aus Stahl, für welches « = 7 zul&ssig sei. 

Der Hebelsarm b, sowie die Breite des Gegenkarbelarmes sind, 
wie leicht zu erkennen, von den Dimensionen des Hauptkurbelzapfens 
abhängig und sei deshalb dieser zunächst berechnet. 

Die Länge /^ dieses Zapfens berechnet sich nun nicht aus dem 
wirklichen Durchmesser d^ desselben, sondern aus dem Durchmesser, 
den derselbe erhalten würde, wenn er allein das biegende Moment 

P- / 

— ^-^ zu übertragen hätte, dieser bestimmt sich aus Glchg. 185, 

wenn a = 1,3 genommen wird, (P = 7811, s. vorstehende Auf- 
gabe Vll) zu 



l/ 1,3 • 7811 



2,348 V — — «^ = 89,5 ww 

es ist somit 

/g ==T 1,3 • 89,5 = 116,32 .^ 120 mm. 
Nach dem oben angegebenen Biegungsmoment berechnet sich 
nun, da P, = 0,7 • P= 0,7 • 7811 = 5468 kg, der Zapfendurch- 
messer aus der Gleichung 

7811-120 r^^^ 120\ 



+ 5468 (200 + ^) = 0,1 (k"^ • 7 



zu 



8 



_ 1/78II • 60 + 5468 • 260 



rf, = V Qj^ ^ 140 mm 

Zur Bestimmung des Hebelarmes b berechnen wir nun noch den 
Hauptkurbelarm allein für das biegende Moment P ' R unter Zu- 
grundelegung einer geringeren zulässigen Inanspruchnahme, etwa 
« = 4 und erhält dann, wenn man noch H =■ 2 ' B setzt, also 

'^=\ i^^wird: 
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7811 • 600 = -^ B^ ' 4 

o 

8 



I l/3 ' 7811 • 



5 1 V r-^^^K^ ^ lU mfn 



hiernach kann man annehmen & ^^ 130 mm nnd erh&lt dann fEir 
das den Enrhelann heanspruchende Drehmoment, nach ohiger Ans- 
föhrong 

P'b + P^'c^ 7811 • 130 + 6468 • 400 =^ 3202630 
welches sich mit dem hiegenden Moment 

P' R:^ 7811 • 600 = 3905600 
zusammensetzt zu einem ideelen Biegongsmoment 



Jff = _- 3906600 + — V3906600'^ + 3202630'= 4621263 



es ist somit, hei s \ 6, 



4621263 = 4- ^® • 5 

o 



Hnd hieraus 



1/3-4621263 
^ 2-6 
und die Höhe des Eurhelarmes in der Wellenmitte 

F= 2 • 112 = 224 mm 
Das den Arm der Gegenkurhel heanspruchende Biegungsmoment ist 

Fl ' r -- 5468 • 460 = 2616280 
sowie das Drehmoment 

F^'a = 6468 • 126 = 683600 
somit das ideelle Biegungsmoment 

3 ^_ . 5 



Mi=^ -^ 2616280 -+- ^^ V25152802 + 683600' ^ 2672366 

o o 

Die grösste Breite //^ des Gegenkurhelarmes richtet sich nach dem 
Durchmesser d^ des Hauptkurhelzapfens und sei zu Hi = 166 mm 
angenommen, dann ist das Widerstandsmoment der Querschnittsflftche 

6 
und es wird 

2672366 = ?1-J^^- 7 

6 
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hieraus 

6 • 2572366 ^, „ 

■ßi = :rvT9 — = 91,7 -^ 92 mm 

155* 

Schliesslich ist noch nach Olchg. 185, hei a = 1,3 der Durchmesser 

des Oegenkurhelzapfens 

d^ = 2,348 yh^-^— = 74,8 .^ 75 mm 

und die Länge desselhen 

l^ = 1,3 • 74,8 = 97,3 .^ 98 mm 

XI. Die in Fig. 289 dargestellte Eurhelwelle gehöre einer 
stehenden Dampfmaschine an, der Eurhelnocken erfahre einen Druck 
P = 1500 kg, das Gewicht des Schwungrades ist G = 1000 kl<ß und 
sei ferner R = 200 mm, h = c ==^ 250 mm und a = 175 mm. Die 
Belastung durch die Riemenspannung kann vemachlftssigt werden; 
die Welle hestehe aus Stahl; die Maschine mache 120 Umdrehungen 
pr. Minute. 

Berechnung. Die Belastung der einzelnen Teile ist folgende: 
Zun&chst bestimmen sich die Lagerreaktionen A und B zu: 

Ö(a + 6 + c)+ P'c 1000 • 675 ^ 1500 • 250 



4 



b + c 500 

= 2100 hf. 



P'b+ O-a 1500 • 250 f 1000 -175 , ,^^ , 

B= i—r — Z7^ ^ 1100 ky 

b A- c 500 ^ 

Diese Werte von A und B sind die grössten vorkommenden 
und zwar herrscht ersterer heim Kolbenniedergang (in der gezeich- 
neten Kurbelstellung), letzterer beim Kolbenaufgang (in der punk- 
tierten Kurbelstellung). 

Der Kurbel arm mn erfährt, bei horizontaler Lage der Kurbel, 
ein Biegungsmoment 

M,'=B' R 
und ein verdrehendes Moment 

M/ = B (c—x) 
Der Kurbelzapfen wird durch das Moment 

M^" ^ B' c 
auf Biegung und durch ein solches 

Mt" = B' R 
auf Verdrehen beansprucht (man betrachte hierbei die rechts vom 
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Zapfen gelegene Wellenhftlfie und denke sich die Kurbel wieder in 
horizontaler Lage). Der Kurbel arm op wird auf Biegung bean- 
sprucht durch ein Moment 

Mr = A' R 
sowie auf Verdrehen durch 

Mr =A {h — x) 
Der Hauptwellenzapfen bei Ä ist beansprucht durch 

auf Biegung und durch 

Mr = P' R 
auf Verdrehen. 

Der Wellenzapfen bei B erfährt einfach das biegende Moment 

Schliesslich berechnet sich noch die Wellenstftrke D im 
Punkte p, wo die Kurbel an der Welle anschliesst aus dem biegenden 
Moment 

Mr" = G{a + b^x) 
und dem verdrehenden Moment 

Mr' =- F' R 
Bei der Berechnung der Abmessungen der einzelnen Teile hat 
man nun derart vorzugehen, dass man zunächst die Grösse x erhält, 
da diese in verschiedenen Momenten vorkommt. Dieser Wert x ist 
einmal von den Dimensionen des Kurbelzapfens, dann von der Dicke 
der Kurbelarme abhängig. Für den Kurbelzapfen haben wir nach 
Obigem das ideelle Biegungsmoment 

Mi=.^i^3' c + b'V c^ + R^ ) = 

1100 



(3 • 250 -f- 6 • K 250« + 200« ) = 323194 



8 
Nehmen wir nun noch für Stahl 5=7, so wird 

323194 = 0,1 • rfj' • 7 
und hieraus 

8 



= -1 /3231 
^ 0,1 • 

Die Zapfenlänge /g bestimmte sich nun aus dem zulässigen 



ä, = 1/323194 _ ,3 ^^ 



^9 ^ ~Af\r\r^~H h" > ^^»^ ^^^ 
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Flächendruck, bezw. aus der Beibungsarbeit. Mit Bücksiebt auf den 
Flächendruck haben wir nach Glchg. 193 

P 1500 

^«=^^•^^8:0.5" = ^^'^^^ 
Die Beibungsarbeit verlangt nach Olchg. 195 

1500^150 
= "4000~l,f 
dementsprechend wählen wir 

/g = 60 mm 
Es sei nun zunächst, da die meisten Dimensionen durch x be- 
einflusst werden, angt^nommen x = l^ ^^ 60 mm, dann wird das die 
Welle bei p beanspruchende Biegungsmoment 

O (a + b — x)= 1000 (175 + 250 — 60) = 365000 
sowie das Drehmoment daselbst 

i' • i? -= 1500 • 200 = 300000 
folglich das ideelle Biegungsmoment (s. Glchg. 275) 

^ [3 • 365000 4- 5 (0,96 • 365000 + 0,4 • 300000)] =^- 430875 

Es berechnet sich hiernach der Wellendurchmesser D aus 

430875 = 0,1 D' • 7 



8 



zu 



3 
""430875 



1/ 4308' 



^ _ 85 mm 
7 



Dies wird auch die Breite des Kurbelarmes p, für welchen, 
nach den angegebenen Einzelmomenten, das ideelle Moment beträgt 



Mi 
2100 



= i il / 3' R + 6V R* + (b — xy\ = 
Is -200 + 5 V2OO* 4- 190"^] := 519750 



8 
Bezeichnet noch ß die Dicke des Eurbelarmes, so wird 

ff • 85^ 

519750 = ^-TT- . 7 

6 

und hieraus 

6 • 519750 
ß 7T g5 2- = 61»7 ^ 62 mm 

Es ist hiernach die Annahme von x = SO mm richtig und 
können die bis jetzt hiermit berechneten Dimensionen beibehalten 
werden. 
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Der zweite Korbelarm m n erhält, wenn auch die auf ihn ein- 
wirkenden Momente kleiner sind, des besseren Aussehens wegen, die- 
selben Abmessungen als der Arm o p. 

Für den Hauptwellenzapfen bei A erhalten wir 

Mi=\ (^' Qa+ 5 • y/jG' a)^ + {P' Ry ) = 

=r ^ (3 • 1000 -175 + 5 V (1000 • 175)2 + (1500 • 2ÖÖ)" ) = 

=: 291513 
weiter die Biegungsgleichung 

291513 = 0,1 ' dj^^^'l 
und hieraus 

8 






291513 



Zur Bestimmung der Zapfenlänge l^ benutzen wir die Formel 
für die Reibungsarbeit (Glchg. 195) und erhalten 

2100 ■ 120 
= 4000 • 0,42 



^3 > ^Av/Nrv r^ M ^ > 150 mm 



Halten wir ^3 «= 150 mm bei, so ergiebt sich für den 

Flächendruck 

2100 ^ „ , 

^=7-5^150-^^''*^ 

während f= 0,5 zulässig ist. 

Schliesslich ist noch für den Wellenzapfen bei B nach Olchg. 

194, wenn man f= 0,5 annimmt, 

— = 447 1/ — — =:^ 1 67 
d^ "* ^ ^ 0,5 ' 

also /] =-= 1,67 * (fj, dies in Glchg. 193 eingesetzt, giebt 

B ---- 1,67 ' d^^' f 

und hieraus 

sowie 

/j == 1,67 • 36,3 = 60,6 •x. 60 mm 
Bei dieser Länge ergiebt die Glchg. 195 for die Beibungsarbeit 

4000 -60 . _ , , 

1100 -120 ^ 
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Berücksichtigt man, dass, wie vorne in der Berechnung ange- 
geben, der Lagerdruck B während einer halben Umdrehung wesent- 
lich kleiner als 1100 hg ausfällt, so kann obige, allerdings eben 
nicht geringe Beibungsarbeit, doch noch beibehalten werden. 

Die gefundenen Werte zusammengestellt giebt: 

(Durchmesser d^ = 75 mm 



Hauptwellenzapien . . 1 , , ^ "^ 

^ ^ l Länge ^3 = IBO mm 

Kurbelzapfei) . . . 



Hinterer Wellenzapfen 



Durchmesser d^ =^ 78 mm 

Länge ^2 ^== ^0 ^^ 
Durchmesser d^ = 40 mm 

Länge Z, = 60 mm 

/Breite 85 mm 



Knrbelarme . . . • \ ^. , ^« 

l Dicke 62 mm 

Dicke der Welle an der Kurbel D = 85 mm 



IX. Berechnung von Gefasswänden. 

§ 50. Berechnnng ebener Platten. 

Die in plattenförmigen Körpern durch Belastungen hervorge- 
rufenen Spannungsyerhältnisse lassen sich mit der nötigen Strenge 
nur durch höhere Rechnungen ermitteln (Grashofs Elastizitäts- und 
Festigkeitslehre); die elementare Behandlung ist nur in einigen 
speziellen Fällen möglich und liefert auch daan nur angenährte Re- 
sultate. Es seien daher im Folgenden einfach die zur Berechnung 
nötigen Formeln angegeben. 



A« Eine kreisförmige Platte vom Radius r und der 
Dicke 6 ist gleichmässig mit einem Druck p pr. Quadrat- 
einheit belastet und liegt lose mit den Rändern auf (siehe 
Fig. 290). Bezeichnet S die in der Platte auftretende Maximalspan- 
nung, so ist: 



= r |/j- 278. 



— 254 — 

B. Eine kreisförmige Platte vom Badins r und der 
Dicke S ist gleichm&ssig mit einem Druck p belastet und 
an ihren Bändern eingeklemmt (s. Fig. 291), dann ist: 



='!/{• 



I m 



C. Eine rechteckige Platte von der L&nge a, der 
Breite b und der Dicke d ist gleichmässig mit einem Druck 
p belastet und liegt lose mit ihren Bändern auf (s. Fig. 292), 
dann ist: 



" Kl- 8 



8 • r+Yb^ 280. 



D. Eine rechteckige Platte von der Länge a, der Breite 
d und der Dicke 6 ist gleichmässig mit einem Druck p be- 
lastet und an ihren Bändern eingeklemmt (siehe Fig. 293), 
dann ist 



-n-i 



b« 



+U) 



b\« 281. 



E. Eine Platte von der Stärke <9 ist gleichmässig, 
mittels in Beihen gestellter Stehbolzen, in Entfernungen 
gleich a unterstüzt und mit einem Druck p pr. Flächen- 
einheit belastet (s. Fig. 294). Dann, ist: 



a 



= al/i.P 282. 

r 9 s 

Jeder Stehbolzen ist belastet mit 

P = p . a« 283. 

Beispiele: I. Welche Stärke erhält der gusseiseme Deckel des 
in Fig. 295 angegebenen Abflussrohres, dessen Mitte 5 m unter dem 
Wasserspiegel liegt? 

Berechnung: 5 m Wasserhöhe entspricht dem Druck von 
0,5 kg auf 1 gern, somit ist- pr. 1 qmni p =^ 0,005 kg, welcher Druck 
gleichförmig über die ganze Deckelfläche verteilt angenommen werden 
kann. Ferner kann man die geringe elliptische Form des Deckels 
vernachlässigen und denselben als kreisförmig annehmen; gestattet 
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man nxm noch für Oasseisen eine Maximalbelastung 8 =^ 2,5 kg pr. 
qmmf so ist, da der Deckel frei aufliegt» nach Glchg. 278, die ge- 
suchte Stärke 

J = r y^- = 250 V-^^- = 11,2 .^ 12 mm 
«3 2,5 

n. Welche Stärke erhält die ebene Kopfplatte eines Dampf- 
kessels von 1 m Durchmesser bei 8-facher Sicherheit, wenn der Kessel 
mit 5 aim üeberdruck arbeitet? 

Berechnung. Ein Druck von 5 atm entspricht einer Be- 
lastung von 5 kg auf 1 gyn, also 7on 0,05 kg auf einen qmm\ bei 

30 
8-facher Sicherheit ist S = -— = 3,75 kg, somit, da die Kopfplatte 

ö 

als ringsum eingespaont betrachtet werden kann, nach Glchg. 279 

mm 



• 1/2 P ^^^ 1/ 2 • 0,05 

J r r r V ^ ' ^, = 500 1/ -^- '„ - = 47,5 
^ S S ^ 3 ' 3,75 ' 



Anmerkung. Obige BeiechnuDg zeigt, dass ebene Kopfplatten an 
Damptkesseln leicht unbequem grosse Stärken erhalten können, und 
ist man deshalb genötigt, um mit schwächeren Blechen auszukommen, 
bei grösseren Abmessungen und starken Dampfspannungen, die Kopf- 
platten zu yerankem. Solche y erankerten Platten können nach 
Glchg. 282 berechnet werden. 

III. Welche Dicken erhält der ebene Cylinderdeckel der in 
Fig. 16 dargestellten, in Aufgabe YIII, § 16 angeführten Dampf- 
maschine, wenn S =■ 3 kg genommen werden darf? 

Berechnung. Die Belastung pr. qmm> beträgt bei 5 atm 
Dampfspannung 0,05 kg, somit ist nach Gchlg. 279 

(f = 300 y^ ' ~- = 31,5 ^^ 32 mm 

Anmerkung. Im Allgemeinen giebt man den Gjlind er deckein eine 
Dicke gleich der Cylinderwandstärke und verstärkt dieselben, wenn 
nötig durch Rippen. 

lY. Welche Dicke muss der Deckel eines rechteckigen Schieber- 
kastens einer Dampfmaschine erhalten, wenn die Länge desselben 
400 mm, die Breite 250 mm und der Dampfüberdruck im Schieber- 
kasten 5,5 atm beträgt, und wie stark müssen die Deckelschrauben 
genommen werden, wenn deren 10 vorhanden? 
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BerechntiD^. Bei 5,5 atm Dampfspannrmg^ ist der Dmck aaf 
1 qtnfn 0,055 Jcg, nehmen wir S=^S kg, so wird, da der Deckel 
als rondum eingespannt betrachtet werden kann, nach Glchg. 281 
die elf orderliche Dicke desselben: 



A—lA 0,055 250^ 

<r-y-.-i-_. -—^ = 20,3^21 mm 

^ "^ '400/ 

Der ganze auf den Deckel kommende Drack ist 

25 • 40 • 5,5 = 5500 kg 

auf jede Schraube kommt somit eine Kraft von 

ööOO 

— — — = 550 kg 
10 ^ 

Um nun noch nach den znm Schloss des § 5 gemachten An- 
gaben die zulässige Inanspiiichnahme der Deckelschrauben zu be- 
stimmen, hat man den Querschnitt 250 ' 400 * 100000 qmtn dea 
Schieberkastens (der abzudichtenden Fläche) in eine Kreisfläche 
zu verwaDdeln, dieselbe erhält einen Durchmesser von 357 mm, 
wofür die zulässige Inanspruchme der Dichtungsschrauben 3 kg be- 
trägt; es ist somit der nötige Kernquerschnitt der Deckelschrauben 

550 
— - — = 183 qmm 

3 

woraus sich der Kemdurchmesser zu 15,3 mm berechnet; dem ent- 
sprechen '/^'' Schrauben mit 15,7 mm Kemdurchmesser. 

y. Ein rechteckiger Wasserkasten von 1 m Wassertiefe soll 
aus Blechen von 5 mm gefertigt werden, in welchen Entfernungen 
sind die ebenen Wände des Kastens zu verankern? 

Berechnung. Es liegt hier der in Fig. 294 dargestellte Fall 

yor und berechnet sich die Entfernung der Anker von einander also 

aus der Qlchg. 282 zu 

J 

1/2 .? 
^ 9 6f 

Da nun 1 m Wassertiefe einem grössten Druck von p = 0,001 kg 

pr. qmm entspricht, so erhält man bei 5 ^^ 7 

5 



V 



= 883 ,^ 880 mm 



2 OfiOl 
9 ' 7 
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Der aiif einen Ankerbolzen kommende Dmck ist nach Qlcbg. 283 

jp • a« = 0,001 • 880« = 774,4 kg 

Bei 7 kg zulässiger Inanspruchnahme ist somit der nötige Zog- 

qnerschnitt eines Ankers 

774,4 ,,^^ 
—~— = 110,6 qmm 

Dem entspricht ein Durchmesser von rund 12 mm. 

Anmerkung. Ueber Berechnung cjlindrischer Gefitesw&nde siehe 
§ 14 und 15. 



Babber, FMtlgk«itil«hxe. yj 



Anhaug. 

X. Berechnung der Festigkeitsdimensionen 

zusammengesetzter IVIascIiinen und IVIascIiinen-Anlagen, 

sowie Berechnung von Eiseniconstruictionen. 

§ 51. Hebezenge. 

L Eerecbnnng von Schützenanfzügen. 

Zur Berechnung des Windwerkes zum Heben eines Schützens 
bedarf es zunächst der Bestimmung der zum Heben erforderlichen 
Kraft, welche man wie folgt erhält: 

Von Einfluss auf diese Erafb K (s. Fig. 296) ist das Gewicht 
O des Schützens und der Wasserdruck F normal gegen denselben. 

Bei einer Neigung des Schützens gegen den Horizont um den 
^ a zerlegt sich das Gewicht O in zwei Komponenten G. sin a 
und O, cos a Ton denen die erstere in die Richtung des Schützens, 
bezw. der Kraft K fällt, und die zweite senkrecht dazu gerichtet ist 
O, cos a kann man als am selben Punkte mit dem normalen Wasser- 
druck F angreifend denken, beide Kräfte wirken entgegengesetzt 
und erzeugen zwischen Schützen und dessen Führungen die Reibung 
f (P — O. cos a). Es ist somit die zum Heben des Schützens er- 
forderliche Kraft 

K=z G. sin a + f {P—G. cos a). 

Bei einer Schützenbreite 6, und Meter als Einheit ist nun 

^ - -_ , Ä h ^^^^ b ' h 

P = 1000 • b — — . - = 1000 



sin a 2 2 ' sin a 
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es ist somit 

K = O' sina + f (1000 : G. cos a) 

2 ' stn a ' 

Für den Reibungskoeffizienten f kann man nehmen 

far Eisen auf Eisen f ^ 0,35 

„ Eisen anf Holz f = 0,66 

„ Holz auf Holz /"= 0,71 

Im allgemeinen ist es jedoch ratsam, K noch etwas grösser zu 

nehmen, als man mit obigen Werten von f erhält, da durch ün- 

reinlichkeiten u. s. f. die Reibung vergrössert werden kann. 

Es soll nun der in Fig. 297 dargestellte Schützeaufzug berechnet 
werden, derart, dass ein Mann den Schützen bequem zu heben im- 
stande ist. 

Berechnung. Zur Bestimmung der durch den Schützenaufzug 
zu hebenden Last ist zunächst der Schützen selbst zu berechnen. 
Derselbe kann als Träger auf zwei Stützen und durch den Wasser- 
druck belastet angesehen werden; wenngleich nun letzterer nach 
oben hin allmälig abnimmt, so erscheint es doch ratsam, den Schützen 
derart zu berechnen, als sei derselbe gleichmässig mit dem grössten 
auf demselben überhaupt vorkommenden Druck belastet. Dieser 
Druck ist, bei einer grössten Wassertiefe von 850 mm gleich 0,085 ki 
auf 1 gc/;/, somit der angedeutete Gesamtdruck Q = 0,085 * 85 ' 80 
=^- 578 kg (in Wirklichkeit ist der Wasserdruck gegen den Schützen 
nur halb so gross). 

Da nun die freiliegende Länge des Schützens { = 800 mm be- 
trägt, ist nach Glch. 199 das biegende Moment 

Q'^ Ö78 • 800 ,„„^^ 

M = ^—- = = 57800 

o o 

Bezeichnet also „b" die Dicke der Schützentafel und nimmt man 
für Eichenholz die zulässige Inanspruchnahme (gegen Druck) 8 = 0,6, 

so wird 

850 • b^ 
57800 = - ^ -0,6 

6 

und hieraus die nötige Dicke der Schützentafel 



= v 



6 • 57800 

:— 26,1 mm 



850 • 0,6 

Li der Praxis wird man etwa nehmen 

b := 50 mm 

17* 
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es berechnet sich dann, wenn man die ganze Schützenbreite (mit 
den Auflageflächen) sowie die Schützenhöhe zu 900 mm, und das 
Gewicht von 1 cbdcm, mit Bücksicht auf den Wassergehalt, zu 0,8 kg 
annimmt, das Gewicht der Schützentafel zu 

9 • 9 • 0,5 • 0,8 ^ 32,4 kg 
mit Rücksicht auf die Eisenteile kann man wohl annehmen 

Q= bO kg 
Da der Schützen senkrecht steht, ist mit Bezug auf Fig. 296 
<^ a = 90®, also sin a = 1 und cos u -^ o, nimmt man nun noch für 
Holz auf Holz unter Berücksichtigung einer eventuellen Vergrösserung 
der Reibung, f =^ 0,8, so erhält man aus der oben entwickelten 
Formel für K die zum Heben des Schützens erforderliche Kraft 

ir= 50 + 0,8 • 1000 Q>^^ ' Q>^^' ^ 284 kg 

um in allen Fällen sicher zu sein, rechnen wir im Weiteren mit 

K z^ 300 kg 
Die Lastschraube, mit 300 kg belastet, wird auf Zug und durch 
die Reibung zwischen Bolzen- und Muttergewinde auf Verdrehen be- 
anspinchi Nimmt man mit Rücksicht darauf, dass die Schraube 
yielfach trocken sein wird für den Reibungskoeffizienten zwischen 
Bolzen und Mutter fi =- 0,2, so erhält man zur Berechnung der 
Schraube wie in § 48, II 

K = 0,724 F ' S 

hierin F = —r- und S ^:^ 6 eingesetzt giebt 



-/: 



4-300 

= 9,4 mm 



0,724 • 3,14 • ß 

Wenn diese Stärke auch, solange alles in Ordnung, genügen 
würde, so wäre es doch nicht als richtig zu bezeichnen, die Schraube 
auch nur so stark auszuführen, weil, da nur eine Schraube vor- 
handen, es leicht vorkommen kann, dass, wenn der Schützen sich 
aus irgend einem Grande an einer Seite festklemmt, die Schraube 
schief belastet, also auf Biegung beansprucht werden kann. Da sich 
eine solche Beanspruchung rechnerisch nicht feststellen lässt, so 
nehmen wir, um ihr zu genügen nach Gefühl, den Eerndurchmesser 
der Schraube 

d =: 26 mm 
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und machen weiter die Gangtiefe des Gemndes 

/ = -— d ^^ -~ ' 2b ^^ 3 mm 

o o 

die Steigung 

8 = 2 ' t = 2 ' 3 =-ß mm 

und erhalten den mittleren Badias der Schraube 

r = 14 mm 
Zum Bewegen der Schraube allein ist nun ein Moment erfor- 
derlich von der Grösse 

i/' = r{8 -\-2rn fi) ^ 

2 • r • TT — fX . 8 

hierhinzu kommt noch ein Moment 

if" —- /i^ K . r^ 
worin r^ den mittleren Radius der Auflagefläche der Mutter bedeutet, 
zur Ueberwindung der Reibung zwischen der Mutter und ihrer Auf- 
lagefläche. 

Es sei jetzt noch 

Tj =n 30 mm und fx = fj,^ = 0,2 
80 wird das Moment zum Drehen der Mutter (Moment der Last) 

^ L 2 • 14 • 3,14 + 0,2-6 ^ ' J 

^- 2912 
Weiter nehmen wir den Druck eines Arbeiters an der Kurbel 
mit 7,5 kg an, dann wird das Moment der Kraft 

7,5 ' 250 
wovon durch Zahn- und ZapfenreibuDg 6twa 20^/q verloren gehen 
sollen, so dass noch zum Drehen der Mutter verbleibt 

Mk = 0,8 • 7,5 • 250 = 1500 
und folgt somit das Uebersetzungs Verhältnis des Zahnradvorgeleges 

Mk 1500 1 



Mf, 2912 2 

Das kleine Bad erhalte Z^ -== 12 Zähne, ferner sei für Guss- 
eisen 8 = 2,5 und machen wir die Zahn breite gleich der doppelten 
Teilung, also a = 2, dann wird nach Glchg. 182 die Zahnteilung 

t = 4,733 yil?! .= 4.733 V''V7^ = 16.47 mm 
' ^ a' 8 ' Zi ' "^ 2 • 2,5 • 12 ' 

also die Zahnbreite 

^ = 2 • f = 2 • 15,47 -- 31 mm 
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und der Teilkreisradins des kleiDen Bades 

Zrt 12 • 15,47 

^ 2 • 7t 2 • 3,14 

fomer wird die Zähnezahl des grossen Rades 

Zjj ^ 2 • Zj = 2 • 12 = 24 
und der Teilkreisradios 

7?g = 2 ' i?i = 2 • 30 =^ 60 wm 
Zur Uebertragung des verdrehenden Momentes bedarf die Kurbel- 
welle nach Glchg. 263 eines Durchmessers 

4 4 

d^ = 4,125 V M = 4,125 V 7,5 • 250 = 8,58 wm 

ans praktischen Gründen, und mit Bücksicht auf die wirklich vor- 
handene zusammengesetzte Beanspruchung darf man die Kurbelwelle 
nicht dünner machen als d^ = 25 mw. 



Für dieselben Verhältnisse, wie sie im vorangegangenen Beispiel 
angenommen worden sind, ist der in Fig. 298 angegebene Schützen- 
aufzug zu berechnen. 

Berechnung. Die durch den Aufzug zu hebende Last beträgt 

auch hier wieder 

K =r 300 kg, 

sodass sich aus Glchg. 180, bei Annahme einer gusseisemen Zahn- 
stange und a = 2, die Teilung des Zahnstangengetriebes berechnet zu 

<i = 2,74 y ^ = 2,74 ]/ ^^ = 33,6 mm 

geben wir dem Triebling Z^ = S Zähne, so wird der Teilkreisradius 

desselben 

Z'ti 8-33,6 
r = -3 — ~ = -zr—„ ' - = 42,8 mm 
2 ' n 2 • 3,14 

machen wir 

r r= 45 mm, 

so wird die genaue Zahnteilung 

2-7rr 2 -3,14 -45 ^^ ^, 

t^ ==■ — = -— d5,o4 mm 

j^^ 8 

und die Zahnbreite 

b = 2 ' 33,6 = 67,2 -~ 68 mm. 

Die Zahnstange wird durch die Last K = 300 kg exzentrisch 

angegriffen, nehmen wir nun die Dicke der Zahnstange zu b = 20 mm, 
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sodass a ca. 25 mm wird, so berechnet sich ans Qlchg. 267 die 

grösste im Stangenquerschnitt vorkommende Spannung zu 

300 / , 20- 68 • 25 V , ^^ . 

S = ^77 — iTB i 1 H w^ — ,.o \ ^= 1,65 kg pr. 1 qmm 



20^8 I "^ / 68 ' 20\ \ ^ ' 



welcher Wert nicht zu gross ist, sodass die Stangendicke 

b = 20 mm 
beibehalten werden kann. 

Das theoretische Moment, welches zum Heben des Schützens 
überwunden werden muss, ist 

^.r = 300- 45 = 13500 
rechnet man für die Reibnngs widerstände im Zahnstangengetriebe imd 
der Welle noch rund 15^/q hinzu, so erhält man für das durch das 
Schneckengetriebe zu überwindende Moment (Moment der Last) 

Ml = 1,15 • 13500 ^ 15525 
Das Moment der Kraft ist, ohne Bücksicht auf Reibungsverluste, 
wie im vorangegangenen Beispiel 

Mk = 7,5 ' 250 = 1875 
Es berechnet sich nun (s. Bebber, Fohlhausen, „Die Konstruk- 
tion der Maschinenelemente'') die fär das Schneckenrad erforderliche 



Zähnezahl Z^ aus 



„ m Ml 



worin m die Anzahl der Gänge der Schnecke und ff der Wirkungs- 
grad des Oetriebes bedeutet Wählen wir m =- 1 (eine eingängige 

Schnecke), so ist i? ■= ~- bis - wovon wir, da das Getriebe im Freien 

5 4 

1 
liegt, also nicht sorgfältig unterhalten werden kann « ^c= — nehmen; 

4 

I es wird dann 

^ — 1 15525 



(i) 



und femer nach Glchg. 182, bei s = 2,5 und a = 2, die Teilung 

des Schneckenrades 

8 s 

l/ ^K , „oo l/ 1875 ,^^^ 

^ = *.'33 1^ ,.,.^^ - <1.733 1/2^5^33 = 10.66 mm 
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also der Badins des Schneckenrades 

^ Z, .<, 33 10,65 ^_ 

Ä — ■ ' -i = — ^ — - - - - =66 ww 
2 • TT 2 • 3,14 

Nimmt man 

Ä = 60 mm 
so wird 

2'7i'R 2-3,14-60 

*« = 2^" "" 33~~ ^ ^^'^ '"'^ 

und die Zabnbreite rund 22 mm. 

Zur Berechnung der Welle des Zahnstangentrieblings hat man 
asnn&chst die Lagerdmcke (es genügt der eine Lagerdmck A) za be- 
stimmen. Der Lagerdmck Ä setzt sich zosammen aus einer Torti- 
kalen Komponente 

- ''^ -- 300 i^ = 195 kg 



130 + 70 200 

entstehend durch die Belastung der Zahnstange, und aus einer hori- 
zontalen Komponente, entstehend aus dem horizontalen Zahndruck 

r 
IT ' -^ im Schneckengetriebe, von der Grösse 

K , ^ , '^^ =^ 300 ^^ . — - =.- 78,76 ^ 79 kg 
Ä 200 60 200 ' ^ 

somit ist 

^ = Vl95» -h 79-* ::=:: 214 hj 

Hiemach wird die Welle beansprucht auf Biegung durch ein 
Moment 

^ . 70 = 214 • 70 =:^ 14980 
und auf Verdrehen durch ein solches 

JTr = 300-46=- 13500, 
es ist also nach Olchg. 272 das ideelle Biegungsmoment 

3 5 

Jf . = g 14980 + g K 14980'^ + 13500^ = 18221 

bei « := 6 ist somit: 

18221 — 0,1 • rf« • 6 
und hieraus . 

9 

18221 



' 0,1- 



32 mm 
6 
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Der in Fig. 299 dargestellte Ueberfallschützen soll mittels zweier 
ZahnstaugeD und einfachen Zahnradvorgelegen gehoben werden und 
sollen die Verhältnisse derart gewählt werden, dass, wenn notwendig, 
ein Mann zum Heben des Schützens ausreicht. Das Gewicht der 
Schützentafel betrage mit Eisenteilen G ~- 350 kg. Die Führungen 
sind mit Eisen beschlagen, sodass Eisen auf Eisen gleitet. 

Berechnung. Bei Bestimmung der zam Heben des Schützens 
erforderlichen Kraft hat man zn berücksichtigen, dass zu der im An- 
fang dieses Paragraphen berechneten Kraft K noch der Druck des 
über die Leitschaufel fliessenden Wassers auf die Leitschaufel hinzu- 
kommt. Ist die in Fig. 299 angegebene Höhe von 400 mm die 
grösste Wasserhöhe über dem Schützen, so beträgt mit genügender 
Genauigkeit der erwähnte Wasserdruck 

20 -4,5-4 — 360 kg. 

Femer ist der Wasserdruck gegen den Schützen 

P = 1000 • 2 • 1,35 • 1,215 ^^ 3280,5 kg. 
Nehmen wir den BeibungskoSfflzienten f = 0,4, so berechnet 
sich, da mit Bezug auf Fig., 296 < a «» 60^ also sin a «= 0,866 
und C08 u =s 0,5 ist, die zum Heben des Schützens nötige Kraft 
unter Berücksichtigung des oben berechneten Wasserdruckes auf die 
Leitschaufel, von 360 kg, aus der Formel (s. Anfang dieses Para- 
graphen) 

K= G' sina + f {P ~ G ' cos a) + 360 
ZU: 

JT = 350 • 0,866 + 0,4 (3280,5 — 350 ■ 0,5) + 360 = 

= 1905,3 -~ 1906 kg 

Es kommt somit auf jede Zahnstange eine Last von 

1906 

— -— = 953 kj 
2 ^ 

und berechnet sich die Teilung der Zahnstange aus Glchg. 180, 

bei a ^^ 2 

1 / 953 
fj ==: 2,74 y —— ^ 59,8 mm 

Geben wir nun zunächst den Zahnstangentrieblingen je iS^ = 8 
Zähne, so wird der Te'dkreisradius derselben 

e,'U 8 . 59,8 

r, = -7 = — - — iT-TT- = 7o,2! mm 

^ 2' n 2 • 3,14 
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niid bliebe Dachznseben , ob bei diesem Badias noch eine genügende 
Nabenwandstärke verbleibt , zn welchem Zweck die Welle der Trieb- 
linge zu berechnen wäre. Um nun mit einer möglichst leichten 
Welle auszukommen, denken wir uns dieselbe zwischen den beiden 
Trieblingen, an der Stelle, wo das Kegelradvorgelege sitzt, noch ein- 
mal gelagert, sodass der Druck, den dasselbe auf die Welle ausübt, 
direkt durch das Lager aufgCDommen wird, die Welle also nicht 
weiter auf Biegung beansprucht. Stehen jetzt weiter, die Trieb- 
linge je 250 mm von den Endlagern entfernt, so wird die Welle 
durch ein Moment 

^ , 250 = 953 • 250 

auf Biegung, und durch ein solches 

^ . r, = 953 • 76,2 

auf Verdrehen beansprucht und es ist nach Olchg. 274 das ideelle 
Biegungsmom en t 

\ = -^^-- ^3 -250 + 5 ^250* + 76^^ = 244981 



mit « =r^ 6 ist somit 



244981 =0,1 rf,»- 6 



8 



und hieraus -j/ 244981 

Die Fusshöhe des Zahnes wird 

0,4 • t^ = 0,4 • 59,8 •v. 24 mm 
und bleibt somit als Nabenstärke 

76,2 — {^^ + 24) .^ 15 mm 

Bei gewöhnlicher Konstruktion der Trieblinge würde diese Naben- 
stärke nicht genügen, und die Trieblinge grösser zu machen sein, was 
jedoch hier insofern nicht gut angeht, als mit möglichst geringer 
Kraft auszukommen ist, durch grössere Trieblinge aber auch das 
Lastmoment vergrössert wird; wir halten deshalb den gefundenen 
Radius r^ =^ 76,2 mm bei und konstruieren die Trieblinge mit kräf- 
tigen Seitenscheiben, wie Fig. 300 zeigt. Im anderen Falle könnte man 
Zahnstange und Triebling aus Schmiedeeisen fertigen, wodurch man 
eine kleine Zahnteilung, kleinere Badien der Trieblinge, also kleineres 
Lastmoment erzielte. 
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Die Zahnstangen erhalten eine Breite 

6 = 2- 59,8 •^ 120 mm 
und sei ihre Dicke angenommen zu 

-^ *,/%^ 30 mm 

es greift dann , ähnlich wie in Fig. 298 angegeben , die Belastung 
um ca. a = 40 mm exzentrisch an der Zahnstange an und beträgt 
nach Glchg. 267 die grösste im Querschnitt der Zahnstange vor- 
kommende Spannung 

963 . . 30 • 120 • 40 ^ ^ „^ , 
^ = -an r^oTT / ^ + ->.öa- onaV"^ = ^,38 liQ pr. 1 qmm 



30 • 120 / ^ "^ / 120 ' 30^ \ I 



6 

Da diese Spannung noch nicht zu gross ist, so können obige 
DimensioDcn der Zahnstange beibehalten werden. 

Nehmen wir den Wirkungsgrad des ganzen Aufzuges zu 17 — 0,7 
an, 80 ist, einschliesslich aller Nebenhindernisse, das Lastmoment 

if. = ^'=l?^^= 146 237 

In der Aufgabe wurde gewünscht, dass ein Arbeiter im Notfall den 
Schützen zu heben imstande sei; der grösste Druck, den ein Mann 
auf kürzere Zeit an der Kurbel auszuüben vermag, beträgt etwa 
17 kg^ machen wir die Kurbel 450 tnm lang (ebenfalls ein Maximal- 
wert), so erhalten wir für das Kraftmoment 

I/ä^ = 17 • 450 = 7650 
und wird somit das gesamte Übersetzungsverhältnis der Zahnrad- 
vorgelege 

Mk 7650 1 



Ml, 145237 20 

Dasselbe lässt sich erzielen durch Anwendung zweier Vorgelege, und 

zwar, wie in Fig. 299 angegeben, ein Kegelrad Vorgelege und ein 
Stirnradvorgelege; das erstere erhalte eine Obersetzung 1 : 4, das 
zweite eine solche 1:5. 

Das kleine Bad des Stiroradvorgeleges soll %^ = 10 Zähne er- 
halten und hat dasselbe, abgesehen von den Verminderungen durch 
Nebenhindemisse , das Moment Mk — 7650 zu übertragen, erhält 

also nach Glchg. 182, bei a =» 2 und s = 2,5, eine Teilung 

8 
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sowie einen Teilkreisradios 

z^-<, 10 • 26,3 
r, - ^^- _- ^^-^^ ^ 40,3 ^ 40 mm 

Die Zahnbreite wird 50 mm. 

Das grosse Stirnrad erhält 

x^^b' %^ — b ' 10 = bO Zahne 

und einen Teilkreisradias 

r^ = 5 • r^ = 5 • 40 = 200 mm 

Das durch das Kegelradvorgelege zu übertragende Moment ist, eben- 
falls wieder von den Verminderungen durch Nebenhindemisse abge- 
sehen, gleich 

4 • 7650 = 30600 

erhalt also, unter denselben Annahmen wie oben, dem kleinen Bade 
wieder z^ = 10 Zähne gebend, eine Teilung 

8 



1 / 30 600 

somit der Teilkreisradius des kleinen Kegelrades 

L'x. 40,2-10 
r„ = • — ^ - -- — — — - = 64 mm 
* 2-71 2 • 3,14 

Die Zahnbreite wird 80 mm. 

Das grosse Kegelrad erhält 

itg == 4 • «j =^ 4 • 10 = 40 Zähne 

und einen Teilkreisradius 

r^ «s 4 • Tg = 4 • 64 -:- 256 mm 

Die Vorgelegewelle d^ hat ebenfalls das Moment von 30600 mmkg 

zu übertragen und erhält nach Glchg. 263 einen Durchmesser 

8 

d^ = 4,125 V30 600 = 54,5 .^ 55 mm 

Da die einfachen Zahnradvorgelege nicht selbstsperrend sind, so ist 

zum Halten des Schützens noch ein Sperrrad anzubringen, dasselbe 

mag auf der eben berechneten Vorgelegewelle seinen Platz finden 

und erhalten dann, bei £r ^=r 10 Zähnen, nach Olchg. 109 die Zähne 

eine Anhaftungsfläche von der Länge 

8 8 

, =. 2,32 V~^ = 2.32]/?^ - 33,7 «.« 

der Badios des Sperrrades (innerhalb der Zähne gemessen) wird also 

s.% 33,7 10 

r == — = — — TT-T-r = oo,7 9^^ o4 mm 

2 ' n 2 • 3,14 
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Hiemach sind die hauptsächlichsten Dimensionen folgende 

Teilang — 

Radios der Trioblinge . . — 

Zahnstangengetriebe ^ Zähnezahl der Trieblinge . — 

Zahnbreito — 

Dicke der Zahnstange . . — 

Zahnteilnng ...... — 

Zahnbreite — 

Radius des kleinen Rades . — 

Zähnezahl des kleinen Rades — 

Radius des grossen Rades . — 

Zähnezahl des grossen Rades — 



Kegelradvorgelege 



Stirnradvorgelege 



Wellendicken 



Sperrrad 



Zahnteilung 

Zahnbreite 

Radius des kleinen Rades . 
Zähnezahl des kleinen Rades 
Radius des grossen Rades 
Zähnezahl des grossen Rades 

f erste Welle 

zweite ,, 

Radius 

Zähnezahl 



I 

i 
{ 



59,8 


m\ 


76,2 


n 


8 


n 


120 


» 


30 


f> 


40,2 


»> 


80 


f» 


64 


n 


10 




256 


>f 


40 


n 


25,3 


n 


50 


it 


40 


w 


10 




200 


»1 


50 




85 


ft 


55 


n 


54 


tf 


10 





n. Berechnung einer Eetten-Trommelwinde. 

Es ist eine Ketten-Trommelwinde mit einfachem Rädervorgelege 
und Bremse fär eine direkte Tragfähigkeit von 500 Jcg zu berechnen. 
Zur Bedienung sei ein Mann erforderlich, der mit höchstens 16 kg 
an einer Kurbel von 400 mm Länge thätig. 

Berechnung. Die Eisenstärke einer Kette von bOO k'/ Trag- 
fähigkeit bestimmt sich nach Glchg. 7 zu 

d = 0,326 VQ =■--- 0,326 V6ÖÖ =^ 7,3 Wf» 
diesem Mass zunächstliegend giebt die Duisburger Maschinenbau« 

Aktiengesellschaft 

6' ^= S mm 

fBr eine nutzbare Tragfähigkeit von 640 kt/. 

Der Radius der Kettentrommel wird mindestens 

r -. 10 • 6 
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gemaclit, betrftgt also im vorliegenden Falle 

r = 10 • 8 = 80 wm 
Unter diesen Verhältnissen beträgt der Wirkungsgrad einer gewöhn- 
lichen Ketten winde (s. Ad. Ernst „Die Hebezeuge ") fj = 0,97 und 
ist somit mit Bücksicht hierauf das Lastmoment 

Für das Zahnradvorgelege kann man einen Wirkungsgrad rii = 0,9 
annehmen und ist somit, nach den in der Aufgabe gemachten An- 
gaben das zur Überwindung obigen Lastmomentes noch zur Ver- 
fügung stehende Eraftmoment 

Mk = fix ' I"' 1 = 0,9 'Ib' 400 =-- 5400 
es folgt somit das erforderliche Übersetzungsverhältnis des Vor- 
geleges zu 

Mk^ __ 6400 _ 1 

Hr ~ 41237 "" 7^64 
Unter Vernachlässigung der durch die Nebenhindemisse veranlassten 
Verminderung des Kraftmomentes, und bei ^i ^-- 10 Zähne im Trieb, 
erhält man aus Olchg. 182 , bei a = 2 und 8 = 2,5 die Teilung 
der Zahnräder zu 

8 



somit ist der Teilkreisradius des Triebes 

X. 'L 10-23 3 
r, = .^-y = "2-3 ,^= 37,1 mm ^ 37 mm 

Die Zähnezahl des grossen Bades wird 

«2 — 7,64 • x^ -^ 7,64 • 10 = 76,4 •^ 77 
folglich der Teilkreisradius desselben 



Die Zahnbreite wird 

2 • ^ ==1 2 • 23,3 .^ 47 mm 

Zur Berechnung der Bandbremse hat man bei normalen Ver- 
hältnissen (wenn die Bremsscheibe ca. zu ^/^ vom Bremsband um- 
spannt wird), wenn Qq die auf den Umfang der Bremsscheibe redu- 
zierte, zu bremsende Kraft bedeutet, die Spannung in dem am Brems- 
hebel angreifenden Bandende 

r, =- 0,826 öo 



Co = — == 500 ^^^ = 148,2 ^^ 160 kg 
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und diejenige in dem festgelegten Bandende 

T, = 1,825 Qo 
Es ist somit (s. Fig. 301) die zum Bremsen nötige Kraft 

ür= 0,826 Oo -y 

Wählen wir den Radius der Bremsscheibe r' = 270 mm, so wird 

Zunächst 

r 80 

-_ = 500 

r' 270 

nehmen wir nun noch 

a = 60 mm und K = 16 kg, 

80 wird nach obiger Formel für K 

O ' a 1 ^O * 60 

b = 0,826 ^%A = 0,826 — ~- = 496,8 •^ 600 mm 

K 15 

Es wird hiemach die Entfernung zwischen den Angriffspunkten yon 

K und T^ ungefähr 450 mm betragen und erhält man, wenn man 

die Dicke des Bremshebels mit J, seine Höhe mit h bezeichnet und 

d ^= -— h macht, bei 8 ^=~ b kg (weil ein stossweises Anziehen nicht 

ausgeschlossen ist) 



15 • 450 = :r^ . 6 



and hieraus 

s 



= yi^ 



i60j_18_2 0^^ 



sowie 

. A 30 _ 
d = —— = —- = lü mm 
3 3 

Das Bremsband ist für die grössere Spannung, also für 

Tg = 1,825 • Qq ^ 1,825 • 150 = 273,75 .^ 274 kg 
auf Zug zu berechnen. Dasselbe besteht aus Stahl, machen wir 
dasselbe 2 mm dick und rechnen mit Bücksicht auf den Yerschleiss 
desselben s' ^=^ 7, so wird, wenn fi die Breite des Bandes bezeichnet: 

274 ~ 2 • /? • 7 

und hieraus 

274 
ß = — — = 19,6 .^ 20 mm 
14 
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In Fig. 302 ist die Verbindung des Bremsbandes mit dem 
Bremsbebel dargestellt und hat der Bolzen i nach Obigem eine 
Kraft 

r, = 0,826 • Qq = 0,826 • 148,2 =^ 122,4 .^ 123 kg 

aufzunehmen. Berechnet man den Bolzen zunftchst auf Abscheren 
und nimmt, da der Hebel mit 9 = 5 berechnet worden, für / «=^ 4, 
so wird, weil der Bolzen zweischnittig ist, nach Glchg. 54, der er- 
forderliche Bolzenquerschnitt 

^1 123 _. 

\- — — --r = 15,4 qmm 

n ' t 2*4 

dem würde entsprechen 

d' =^ 4,5 mm 

Wird der Bolzen auf Biegung berechnet, so hat jedes Ende eine Kraft 

5- = -l- = 61,5 ^ 62 kg 
2 2' ^ 

aufzunehmen und ist nach Olchg. 199 

— - — = 0,1 • a * • 5 

also 

8 

8 



. .^ ] / 62-8 
^ 8 • 0,1 • 



_ 5 mm 
5 



sodass letzterer Wert beibehalten werden muss. Das stärker gespannte 
Ende des Bremsbandes soll, wie aus Fig. 303 ersichtlich, am Dreh- 
zapfen des Bremshebels angreifen. Dieser Zapfen wird durch den 
Hebel belastet mit einer Kraft 

T, . ^ = 123 ^^ - ^^ = 108,24 ^ 110 k, 
* b 500 

ferner durch das Bremsband mit 

Tg = 1,825 • Qq =^ 1,825 • 122,4 = 223,4 .^ 224 iki^ 



224 

welche Kraft sich mit je — -— = 112 kg auf die beiden Zapfenenden 

yerteilt. Die Belastung des letzteren erfolgt somit nach Fig. 304 
und ist das biegende Moment 

M ^ 112 (6 + 33) + 110 • 19,5 = 6513 

somit nach Glchg. 169 

6513 = 0,1 • d"» • 5 
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und hieraus 



8 



^ 0,1-5 



6513 

23,6 .^ 25 mm 



5 

Das Sperirad werde auf der Trommelaze angeordnet und be- 
trägt somit das zu sperrende Moment 

Q • r = 500 • 80 := 40000 
und wird nach Glchg. 109, wenn man dem Rade 12 Zähne giebt, 
die Breite am Fnss der Sperrzähne 

2.32 y:?-. 2,32 Vi^= 16 «,m 
also der Badius am Zahnfuss gemessen 

r = — „ = 28,7 ^^ 30 mm 

Der Bolzen der Sperrklinke wird auf Biegung beansprucht mit 

T 80 

e — = 500 ^- = 1334 hg 
X 30 ^ 

und ist also nach Glchg. 170, wenif die freie Bolzenlänge zu 15 mm 
angenommen wird: 

i?^il^ = 0.1 . d'"» • 5 



somit 



8 

15 
d" ^ V T^y-^ — ^ =:^ 27,2 .^ 28 mm 



8 

l/l334jj 

^ o,r"ö^ 



2 

Die Trommelwelle wird durch das Moment 

Q • r := 500 • 80 = 40000 

auf Drehung beansprucht (ist das Zahnrad mit der Trommel ver- 
bunden, so f^lt während des Aufwindens dieses verdrehende Moment 
weg, jedoch wird es bei der hier getroffenen Anordnung auftreten, 
sobald das Sperrrad zur Wirkung kommt) und kommt ferner noch 
eine Biegungsbeanspruchung durch die Belastung hinzu. Sieht man 
der Einfachheit halber von der Belastung durch Zahnrad und Brems- 
scheibe ab, so vei teilt sich die Nutzlast Q, je nach ihrer Lage auf 
der Trommelwelle, in zwei Belastungen Q, und Q^ (s. Fig. 305), 
welche durch die Trommelnaben hindurchgehen, durch die dann die 
Lagerreaktionen ji und B hervorgerufen werden. Es ist nun leicht 

Bebber. FettigkeiUlehre. 18 



— 274 — 

einzusehen, dass das die Welle beanspruchende biegende Moment am 
grössten wird, wenn die Last Q in Fig. 305 direkt über der rechten 
Trommelnabe hängt, es wird dann für die in Fig. 301 eingeschrie- 
benen Verhältnisse die rechte Lagerreaktion 

JB = 500 -^ = 416,7 .^ 417 kg 

nnd wird das biegende Moment 

417 • 150 = 62550 
Das ideelle Biegungsmoment der Trommelwelle ist somit 

Mi — -^ 62550 + 4" V62550« + 40000« = 69881 

o o 

Ist nnn d der Wellendnrchmesser nnd nimmt man 5 = 6, so wird 

69881 = 0,1 • (i« ' 6 
und hieraus 



8 



l/698( 
^ 0,1- 



69881 
6 



50 mm 



in. Berechnung*eines Drehkranes. 

Es ist der in Fig. 306 dargestellte freistehende Drehkran für 
eine Tragfähigkeit von 1000 kg zu berechnen. Ausleger, Zugstangen 
und Ankerschrauben, sowie die Befestigungsbolzen der Zugstangen 
bestehen aus Schmiedeeisen, Tragsäule, Zapfen und Drehbolzen aus 
Stahl, sowie das Windengestell und die Fundamentplatte aus Guss- 
eisen. Verlangt wird für silmtliche Teile 8 fache Sicherheit. 

Berechnung. Zur Bestimmung der die einzelnen Teile des 
Krangerüstes beanspruchenden Kräfte soll die Methode der statischen 
Momente benutzt werden; die in dieser Rechnung vorkommenden 
Entfernungen der Kräfte von den angenommenen Momentendreh- 
punkten sind am sichersten trigonometrisch zu bestimmen, jedoch 
dürfte in den meisten Fällen eine graphische Bestimmung genügen^ 
indem man sich nach den in der Figur angegebenen Massen das 
Gerippe des Kranes aufzeichnet und aus dieser Zeichnung die nötigen 
Entfernungen (Hebelsarme) abmisst. Auf diese Weise sind die im 
Folgenden benutzten Hebelsarme gefunden. 

Das Eigengewicht eines Drehkranes, welches bei der Berechnung 
der einzelnen Teile mit berücksichtigt werden muss, kann mit ge- 
nügender Genauigkeit gleich der Nutzlast, hier also G = 1000 kp 
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angenommen werden und ebenso der Schwerpunkt des Erangerüstes 

in einer Entfernung gleich -— der Ansladong von der Drehaxe des 

4 

Kranes. Der Einfachheit halber nehmen wir hier das Eigengewicht 

mit --- • ff = --T- • 1000 — 250 kg im Angriffspunkte der Last 
4 4 

wirkend an, sodass die Rechnung durchzuführen ist mit 

Q -^ 1000 4 250 = 1250 kg. 
Zur Bestimmung der in den Zugstangen herrschenden Spannung Z 
wfthlen wir den Durchschnittspunkt Ä zwischen Ausleger und Dreh- 
axe als Momentendrehpunkt und erhalten 

1250 • 3000 — Z'az=o 
hierin ist a = 1740 mm, somit 

1250- 3000 «,,^ « «..« . 

Z = - - — = 2155,2 ^-w, 2156 kg 

1740 

Da zwei Zugstangen vorhanden sind, so kommt auf jede eine 

Spannung 

^ 2156 ,^„„ , 
- = -- = 1078Ä^ 

In Bezug auf den Schnittpunkt B zwischen Zugstangen und Dreh- 
axe ist 

1250 • 3000 + S' c + K' b ^-o 
hierin ist S die Spannung in der zur Winde führenden Kette, also, 
da nur eine einfache feste Bolle angewendet, ohne Bücksicht auf 
Nebenhindemisse 

S = 1000 kg 
ferner ist & <» 1250 mm und e = 135 mm, somit 

1250 • 3000 + 1000 • 136 „,^^ , 

^ 125Ö = -3108*^ 

durch welche Druckkraft der Ausleger auf Zerknicken beansprucht 
wird. 

Zur Berechnung des Seitendruckes K^ auf den oberen Dreh- 
zapfen sei A wieder als Momentendrehpunkt gew&hlt und man er- 
hftlt dann 

1250 • 3000 — ä; • (/ = o 
hierin ist d »" 1500 mm, somit 

1250 • 3000 ^,^^ , 

^ «= = 2500 kg 

^ 1500 ^ 

18* 
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Der Dmck K^ gegen den nnteren Halszapfen würde, wenn er 

in A angriffe, gleich K^ werden, da aber sein Hebelsarm in Bezog 

auf den Mittelpunkt des oberen Drehzapfens kleiner als d = 1500 mm 

ist, so findet man 

^ ^ 1500 ^^^^ 1500 ^,„^ - 
Äl = Äl - - - = 2500 - = 3125 ka 
« ^ 1200 1200 ^ 

Dieser Druck wird, wie aus dem Grundriss ersichtlich, durch zwei 

Bollen aufgenommen und ist der auf jede Rolle entfallende Teil 

^9 3125 „,^^ , 

_ »_- --- = _ — - - = 3125 kg 

2 • cos 60® 2-0,5 ^ 

Der auf die Fundamentanker kommende Zug Z, bestimmt sich aus 

der Momentengleichung bezogen auf C, welche lautet 

1250 (3000 — 900) — Z, • 1800 =^ 
somit 

1250 (3000 — 900) , , ^^ , , ,,^ , 
^ = ^QQ = 1458,3 ^ 1560 kg 

welche Kraft als auf einen Anker kommend angenommen werden soll. 
Berechnung der Dimensionen. Der Ausleger erhftlt 
nahezu eine Länge von 

V 3500» -h 3000'^ ^^ 4610 mm 
derselbe wird durch K = 3108 kg auf Zerknicken beansprucht; 
nehmen wir denselben als nach Fig. 150, I befestigt an, so berechnet 
sich aus Olchg. 229 bei der verlangten Sicherheit ti = 8 das üLr 
den Querschnitt erforderliche Trägheitsmoment 

- 3108 -4610« -8 ^n.c.r.n. 

^=-3,14-20000---'^^'^^^ 
Der Querschnitt ist ein Ereisring vom äusseren Durchmesser 110 mm 
und einem inneren gleich b, es ist somit 

2642061 z=. ^ (110* — b*) 

64 

woraus 




^ . 110* — 2642061 
o4 

b = / .^^ 98 mm 

n 

64 

sodass die Wandstärke 6 mm beträgt 

38 
Die Zugstangen sind zu berechnen für « = — = 4,8, sie 
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haben eine Kraft von 1078 hj au£zimehinen, sodass der erforderliche 

Querschnitt beträgt 

1078 

225 qmm 



4.8 
dem entspricht ein Durchmesser von 17 mm. 

Die Befestigungsbolzen an den unteren Enden der Zug- 
stangen erhalten auf Abscheren berechnet, da dieselben zweischnitti^ 
sind und die zulassige Inanspruchnahme gegen Abscheren gleich 
0,8 ' 8 ist, einen Querschnitt von 

226 

— -— = 141 qmm 
1,6 

dem entspricht ein Durchmesser von 13,4 mm. 

Berechnet man die Bolzen auf Biegung bei einer Länge gleich 

der Stangendicke, also 17 mm, so ist, wenn 6 den Durchmesser der 

Bolzen bezeichnet, nach Glchg. 199 

1078 -17 ^ , t« . o 
^ = 0,1 • (J» • 4,8 

hieraus 

8 

, l/ 1078 -17" 

*=y8-.o,w-:8--''^^ 

sodass letzterer Wert beibehalten werden muss. 

Am oberen Ende sollen die beiden Zugstangen zusammenlaufen 
und durch einen gemeinsamen Bolzen vom Durchmesser d' befestigt 
werden, der somit eine Länge von 2 * 17 = 34 mm erhält und 
gleichmässig belastet ist mit 2 * 1078 = 2156 hg, sodass nach 
Glchg. 199 

2^^« • ^i = 0,1 <r» ■ 4.8 



8 



hieraus 






2166 • 34 

27 mm 



8 • 0,1 • 4,8 

Der obere Drehzapfen wird vertikal belastet mit 
Q + ö = 1000 + 1000 = 2000 Tcg 
und erfährt gleichzeitig einen seitlichen, auf Biegung wirkenden Druck 
K^ czs 2600 kg. Berechnet man den Zapfen zunächst nur auf Flächen- 
dmck und zwar nach § 17 für & = 2,6 Tcg, so wird nach Olchg. 46 
der Durchmesser desselben 
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V2000 
-^= 31,96^^ 36 mm 
2,5 

Untersucht man nnn den Zapfen auf zusammengesetzte Festigkeit 

(Druck und Biegung) und nimmt die Länge desselben gleich 50 mm, 

80 wird die grösste im Querschnitt vorkommende Spannung nach 

35^ * TT 

Glcbg. 266, da ^= — - = 962 und TT = 0,1 • 36» = 4287,6 

4 

50 

2000. ''^-T ,,,, 

"962-+ 4287.6 = ^^'^ ^ 
Da nnn bei Sfacher Sicherheit die zulässige Inanspruchnalime nur 

— • 75 «BS 9,4 kg beträgt, so ist obiger Durchmesser von 35 mm zu 

klein. Wählt man den Zapfendurchmesser zu 45 mm und seine 
Länge gleich 60 mm, so ergiebt sich die grösste Spannung, da dann 
F= 1590,4 und TT«- 9112,5 ist, zu 

.000 ^^«"f „, 



1590,4 ' 9112,5 

sodass diese Dimensionen als passend angesehen werden können. 

Die Eransäule wird durch -ffj = 2500 Tcg, wirkend an einem 
Hebelarm von 1320 mm, auf Biegung beansprucht, ist also der 
Säulendurchmesser am unteren Ende gleich A) so wird, bei««» 9,4 

2500 • 1320 = 0,1 • A^ " 9,4 
hieraus 

8 

1/2500-1320 

Die zulässige Verjüngung der Säule nach oben hin erhält man am 
sichersten und einfachsten durch Verzeichnen der Eörperform von 
gleicher Festigkeit (s. § 41, III). 

Die Bollenzapfen mu Fuss des Windengestelles erfahren einen 
Druck von 3125 kg, welcher sich auf zwei Zapfen gleichmässig ver- 
teilt, sodass sich die Stärke dieser Zapfen aus Olchg. 187 be- 
rechnet zu: 

'3125 



V3125 
— -- ^. 41,6 «^ 42 mm 



— 279 — 

und wird die Länge derselben 

1,4 • 41,6 = 68,24 -^ 60 mm 

Die Fandamentanker sind, wie oben angegeben, für eine 

Kraft Z^ =ss 1560 kg zu berechnen, erfordern also, bei s = 4,8, einen 

Querschnitt im Gewinde von 

1560 

-—---.= 326 qmm 
4,8 

worans der nötige Eemdurchmesser sich zu 20,4 mm bestimmt, so- 
dass 1" Schrauben (Eemdurchmesser 21,3 mm) erforderlich sind. 
(Rücksicht auf die Yergrösserung der Spannung durch Anziehen der 
Mutter braucht hier nicht genommen zu werden, da sich die Ejrafb Z, 
doch jedenfalls auf mehrere Schrauben verteilt , nur ist die Art der 
Verteilung unbekannt) 

Die Arme der Fundamentplatte werden mit Z^ =^ 1560 A:// 
auf Biegung beansphicht und beträgt die freie Länge derselben nach 
Fig. 306 rund 650 mm. Wählen wir für den Querschnitt derselben 
einen solchen von gleicher Festigkeit, und zwar aus der zu § 31 
gehörenden Tabelle, den Querschnitt V, welcher nach den dort ge- 
wählten Bezeichnungen ein Widerstandsmoment (bezogen auf die Zug- 
seite) zeigt von 

W= 110 6» 
80 wird, da für Gusseisen bei 8facher Sicherheit « »- 3, 

1560 • 650 =--. 110 • ft» • 3 
hieraus 

3 



=v 



1560 -650 

15 mm 



110- 3 

wonach der Querschnitt die in Fig. 307 eingeschriebenen Verhält- 
nisse erhält. 

Die Winde wird genau so berechnet wie im vorangegangenen 
Beispiel durchgeführt worden. 

Um einen Anhalt über die Länge der Fundamentanker 
zu erhalten, kann man sich vorstellen, dass der zwischen diesen An- 
kern eingeschlossene cylindrische Mauerkörper der Belastung und dem 
Gewicht des Kranes das Gleichgewicht halte. Bezeichnet man mit 
O^ das Gewicht dieses Mauerkörpers, so lautet die Momentengleichimg 
bezogen auf den Funkt (s. Fig. 308) 

Q • 3000 — G • 750 — (^1 • 900 = 
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hieraus 

Q ' 3000 — G • 750 1000 (3000 — 750) ^,^^ , 

^1 - 900 -900 - ''"^ *^ 

Rechnet man das Gewicht des Ziegelsteinmanerwerkes zu 1500 kg 
pr. ebw, so ist 

0,9« • TT • Ä • 1500 =1--. 2500 
und hieraus 

2500 
* = Ö;9^3,14 15ÖÖ = ^'^^ ^ 



§ 52. Triebwerke. 

I. Berechnung eines Riementriebes (als Ersatz eines 

Zahnradtriebes) 

Bei dem in Fig. 309 dargestellten Triebwerk erfolgt von der 
Welle A aus (Erafbmaschinenwelle) bei 50 Umdrehungen in der 
Minute die Übertragung auf die Welle JB, welche 75 Umdrehungen 
pr. Minute macht, mittelst eines Zahnradgetriebes mit Eisenzähnen 
und wird der durch die Welle B nicht abgeleitete Effekt auf die 
Welle C, bei 120 Umdrehungen derselben in der Minute, durch einen 
Riementrieb mit gekreuztem Riemen übertragen. Der erwähnte Zahn- 
trieb soll in Wegfall kommen und durch einen Riementrieb ersetzt 
werden, jedoch müssen hierbei die Drehungsrichtungen und Um- 
drehungszahlen beibehalten bleiben. Als Grundlage für die Berech- 
nung können nur die Verhältnisse des vorhandenen Triebwerkes be- 
nutzt werden, dieselben sind, soweit sie sich durch einfache Messungen 
bestimmen lassen, folgende: 

Entfernung der Wellen A und B von einander . 2500 mm 

Zähnezahl des grossen Rades Zj =- 150 

„ „ kleinen „ ^2 = 1^^ 

Breite der Zähne . . , ff ^=^ 200 mm 

Durchmesser der Riemenscheibe auf der Welle B 2400 „ 

Breite des Riemens 350 „ 

Dicke „ „ 16 „ 

Dicke der Welle B 170 „ 

» i> >» ^ 120 „ 
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Berechnnng. Die Übertragung von A nach B mittelst eines 
Riementriebes erscheint wegen der kurzen Entfernung unpraktisch^ 
dagegen gestatten es die Räumlichkeiten, einen Riementrieb von A 
nach zu legen, wozu, den angegebenen Drehrichtungen entsprechend, 
ein offener Riemen angeordnet werden inuss. 

Es wäre nun zunächst aus den angeführten Abmessungen der 
Zahnräder der durch dieselben übertragene, bezw. übertragbare Effekt 
zu berechnen. 

Die Umdrehungszahlen zwischen -4 und B stehen im Verhältnis 
von 2:3 zu einander, da dann die Radien der Zahnräder das um- 
gekehrte Verhältnis zeigen müssen und die Summe dieser Radien 
gleich 2500 ist, so folgt 



und 



3 
r --. 2500 — - = 1500 mm 
' 5 



2 

r« = 2500 -— = 1000 mm 
^ 5 



hieraus ergiebt sich nim zunächst, da das grosse Rad 150 Zähne hat, 

die Zahnteilung 

2 TT • r, 2 • 3,14 • 1500 
'-—zr= ^3^^- - = 62.8 mm 

sowie die Umfangsgeschwindigkeit 

"■'■'■"> 3,14 • 1.6 • 60 _ ^ ^^ _ 

V = = -— ::= 7,O0 m 

^30 30 

Nach § 35 ist bei dieser Geschwindigkeit für gusseiserne Zahn- 
räder eine zulässige Inanspruchnahme von s = 1,7 hg gestattet und 

B 200 
ist ferner « = — == -^-^, somit bestimmt sich aus Glchg. 179 der 

t 62f8 

Zahndruck zu: 

Dem entspricht bei 7,85 m Geschwindigkeit ein Effekt von 
iNr= ^ = 1676|_^85 _ ^,^^^ _ ^,^ ^ 

Geben wir weiter der grossen Antriebsscheibe auf der Welle A 
einen Durchmesser von 3500 mm, so wird nach dem oben berech- 
neten P die durch den Riemen zu übertragende ümfangskrafl 

1676,2 ^ =- 1436,8 hi 
3,5 
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Bei gutem Materi&l kann man die znl&ssige Inanspmclmahme 
des Riemens zu 8 =■ 0,3 annehmen und erh&lt dann aus Glchg. 24 
den erforderlichen Querschnitt des Riemens 

2 • 1436.8 ^.„o„ 
= 9578,7 qmm 

Nehmen wir die Lederstftrke zu 8 mm an, so würde die erfor- 
derliche Breite eines einfachen Riemens 

9578,7 

— ~- -^^ 1200 mm 

o 

Da dies fQr einen einfachen Riemen zu hreit wird, so nehmen 
wir einen Doppelriemen von (s. § 11) 

0,7 • 1200 := 840 mm Breite und 
2-8 — 16 mm Dicke. 
Die auf C kommende neue Riemscheibe erhält einen Durch- 
messer 

3500 -^ = 1468,3 mm 

Infolge des Gleitens der Riemen über den Scheiben entsteht nun 
aber ein Oeschwindigkeitsverlust, den man ungefähr zu 2 ^/q annehmen 
kann; soll derselbe berücksichtigt werden, so ist die treibende Scheibe 
um 2^1 Q grösser, oder die getriebene um diesen Betrag kleiner zu 
nehmen als wie sie ohne Rücksicht auf das Gleiten ausfallen; oben 
berechnete Scheibe auf C würde somit einen Durchmesser erhalten 
müssen von 

(1 — 0,02) 1468,3 = 1438,9 .^ 1440 mm 

Um weiter erkennen zu können, ob und welche Veränderung 
mit dem vorhandenen Riementrieb zwischen B und C vorgenommen 
werden muss, ist zunächst wieder zu bestimmen, wieviel von dem 
totalen Effekt nach G geleitet wird. 

Der vorhandene Riemen vermag, bei 0,3 kg zulässiger Spannung 
pr. qmm, eine Erafb zu übertragen von 

350 ~ . 0,3 

0,7 2 - = '"^ *^ 
Die Umfangsgeschwindigkeit der Scheiben beträgt 



_ yr ' r^ • ^3 _ 3,14 • 0,75 • 120 
* "~ 30 ■" 30 



. = -- '\ ''^ = "'^" ^».^ -^^ _ Q^42 ^ 
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somit ist der auf G übertragene Effekt 

600 • 9,42 



= 75,36 ^^ 75 IP 



75 

es leitet somit die Welle B einen Effekt ab von 

175 — 75 = 100 IP 
and mnss dieser Effekt auch durch den neuen Eiementrieb zwischen 
C und B übertragen werden. Wünschenswert ist es nun, von dem 
vorhandenen Triebwerk so viel als möglich benutzen zu können. 
Soll von den Eiemscheiben die eine oder andere benutzt werden, so 
darf der neue Biemen nicht breiter werden als der alte und kann 
dann, wenn letzterer noch gut, auch dieser noch mitbenutzt werden« 
Da nun der zu übertragende Effekt ein grösserer ist, so muss, wenn 
die übrigen Verhältnisse beibehalten werden sollen, die Biemen- 
geschwindigkeit entsprechend yermehrt werden und sei deshalb die 
auf B befindliche Biemscheibe auf C zu verwenden gesucht, es wird 
dann die Biemengeschwindigkeit 

3,14, • 1,2 • 120 



30 

die zu übertragende Ümfangskraft 

75 • 100 



15 m 



-— 500 k(j 



15 

der erforderliche Biemenquerschnitt 

2 • 500 

= 3333 qmm 

die Breite eines ein&chen Biemens von 8 mm Dicke 

3333 ^^^ 
— — ■= 417 mm 

und diejenige eines Doppelriemens 

0,7 • 417 = 292 mm 
Da nun der alte Biemen 350 mm breit war, so kann derselbe, 
sowie die Biemenscheibe von 2400 mm Durchmesser benutzt werden 
und kommt auf die Welle B eine neue Scheibe mit einem Durch- 
messer von 

(1 — 0,02) 2400 ^^ = 3763,2 •^ 3763 mm 

Es bliebe jetzt noch zu untersuchen, ob in den Wellen li und G 
Veribiderungen sich erforderlich machen. Die Welle C hat in ihrem 
ersten Teile bei 120 Umdrehungen 175 Pferdestärken zu übertragen; 
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för diese Welle ist also — = --r~ <C 1,811, somit dieselbe (s. § 47) 

n 120 

nach Glchg. 264 zu berechnen und erhält für die erforderliche Dicke 

4 

120 y -^^ = 131,8 mm 

wofür man als erste Antriebswelle etwa 150 mm nehmen wird. Die 
Welle B hat bei 75 Umdrehungen 100 Pferdestärken zu übertragen 
und berechnet sich die erforderliche Stärke zu 

4 _ 

120 1/ -^^ = 128,4 mm 
^ 75 

welche Welle ebenfalls mit Rücksicht auf die Belastung durch die 
Biemenscheibe nicht schwächer als 150 mm gemacht werden dürfte. 
Hiernach würde es sich allem Anschein nach empfehlen, das 
erste Stück der Welle B mit 170 mm Durchmesser nach C hin zu 
verlegen und für dieses ein neues Stück von 150 mm Dicke einzu- 
bauen, wohingegen das erste Stück der Welle C von 120 mm Dicke 
wegfallen müsste. 

U. Berechnung eines Zahnradvorgeleges für ein 

Wasserrad. 

Die Haupttriebwerkswelle einer Fabrik soll in einer Entfernung 
von 1080 mm parallel der Umfassungsmauer angelegt (s. Fig. 310) 
und mit der senkrecht durch diese Mauer hindurchgehenden Wasser- 
radwelle durch Zahnradvorgelege verbunden werden. Beide Wellen 
liegen in ein und derselben Höhe. Das Wasserrad giebt bei 8 Um- 
drehungen in der Minute einen grössten Effekt von 20 Pferdestärken, 
welcher ganz an das Triebwerk abgegeben werden soll, und macht 
die Triebwerkswelle 65 Umdrehungen in der Minute. Von den ver- 
wendeten Zahnrädern sind die treibenden mit Holzzähnen zu ver- 
sehen. 

Berechnung. Das totale Obersetzungsverhältnis beträgt 

A 1 

65 ~ 8,125 

dasselbe Hesse sich, wenn erforderlich, eben noch durch ein einziges 
Kegelradvorgelege erzielen, jedoch würde, bei den vorliegenden Ört- 
lichen Verhältnissen y das treibende Zahnrad eine bedeutende Grösse 
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erhalten müssen, wesh&lb es ratsamer erscheint, wie in Flg. 310 an- 
gedeutet, ein doppeltes Vorgelege anzuwenden, bestehend ans einem 
Stirnrad- und einem Eegelradvorgelege. Geben wir dem ersteren 
ein Übersetzungsverhältnis gleich 1 : 2,5, so muss das zweite ein 
solches gleich 1 : 3,25 erhalten (man giebt gern dem zweiten Vor- 
gelege die st&rkere Übersetzung, weil, infolge der beim ersten Vor- 
gelege grösser ausfallenden Zahnteilung diese E&der leicht zu gross 
ausfallen können, wenigstens im Verhältnis zu den Bädern des zweiten 
Vorgeleges). 

Als kleinste Zähnezahl für Transmissionsräder ist mit Bücksicht 
auf den ruhigen Gang, ungefähr 30 anzusehen und wollen wir daher 
dem kleineren Bade des Stirnradyorgeleges 36 Zähne geben. 
Es erhält dann das grosse Bad 2,5 * 36 =: 90 Zähne, was bei An- 
wendung von 6 Armen günstig ist, da bei Zahnrädern mit Holz- 
kämmen die Zähne zahl möglichst ein Vielfaches der Armzahl sein 
soll, um nun xmter Zugrundelegung einer bestimmten Zähnezahl 
die Zahnteilung eines Bades berechnen zu können ist das durch 
dasselbe zu übertragende Moment erforderlich (s. Glchg. 182), dieses 
berechnet sich aus 

M= 716561 — 

n 

für das kleine Stirnrad ist dasselbe also 

Jtfj = 716561 -^^- = 716561 

Nehmen wir für Gusseisenzähne « = 2 und machen die Zahn- 
breite gleich 3 mal der Teilung, also a = 3, so wird für Eisenräder 
nach Glchg. 182 

8 

. „«« l/ 716561 
L r= 4,733 y ^—cT-^i; = 71 mm 
^ ' '^ 3 • 2 • 36 

für Holz-Eisenrtlder erhält man 

t^ =^ 1,26 • 71 = 89,5 mm 
woraus sich der Badius des kleinen Stirnrades berechnet zu 

36-89,5 

r. = ^^\^ 354 mm 

^ 2 ' 3,14 

hieraus würde sich die Umfangsgeschwindigkeit des Stirnradyorge- 
leges zu rund 2,2 m berechnen, sodass nach den Angaben in § 35 
die Wahl 8 = 2 richtig ist. 
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Der Badius des grossen Rades wird 

Tg = 2,5 • 354 ^ 885 mm 
und erhält dasselbe 2,5 * 36 — 90 Zähne. 
Femer werden die Zahndimensionen 

Zabnbreite .... 3 • 89,5 .^^ 270 mm 

Kopf höhe 0,3 • 89,5 ^^ 27 mm 

Fasshöhe 0,4 ' 89,5 ^^^ 36 mm 



16 
Dicke des Eisenzahnes -r^ ' 89,5 «"^ 36 mm 

40 

23 
„ „ Holzzahnes - - • 89,5 •%- 52 mm 

4Ü 

Das grosse Stirnrad erhält, wie schon oben angedeutet f = 
6 Arme, dieselben erhalten + = bezw. T-förmigen Querschnitt, es 
berechnet sich dann aus Olchg. 178 die grösste Höhe der Haupt- 
Armrippe zu: 



295,57 ]/ -^ = 226 mm 
und die Dicke derselben 



— • 226 = 45 mm 
5 

Dem kleinen Stimrade geben wir 4 Arme und erhalten die 

Höhe derselben in der Bad mitte zu 

8 

295,57 j/^^ = i86mm 

und die Dicke der Hauptrippe 

— 186 = 37,2 .^ 38 mm 
5 

In dem Kegelrad Vorgelege geben wir dem kleineren Bade 

ebenfalls 36 Zähne, das durch dasselbe zu übertragende Moment ist 

nach der oben angeführten Formel 

M^ = 716561 l^ = 220480 

65 

Nehmen wir wie oben 8=2 und a = 3, so ergiebt sich aus 

aichg. 182 die Teilung für Eisenräder 

8 



«■-vaal/.^^^^-s».«-»» 



3-2-65 
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and für Holz-EiseDräder 

t^ = 1,26 • 39,14 = 49,3 mm 
Der Teilkreisradius des kleinen Bades wird 

36 • 49,3 



8 



=. 281 mm 



2 • 3,14 

das Bad erh&lt 4 Arme, deren grösste Höhe sich berechnet zu: 

8 

295,67 y -^- = 126 mm 

^ 4 • 65 

die Hauptrippe erhftlt also eine Dicke 

— - • 126 p^^ 25 mm 



Die Zfthnezahl des grossen Bades betr&gt 

3,25 • 36 = 117 
sowie der Teilkreisradios desselben 

117 • 49,3 






= 918,5 mm 



* 2 • 3,14 

dasselbe erhalt 6 Arme und beträgt die grösste Höhe des Armqner- 
schnittes 



295,57 j/^^ = 163 mm 

die Dicke der Hauptrippe somit 

^ ^^^ 32,6 



163 



33 mm 



Die Zahnverhaltnisse smd: 

Zahnbreite .... 3 * 49,3 

Kopf höhe 0,3 • 49,3 

Fasshöhe 0,4 ' 49,3 

16 
40 
23 



Dicke des Eisenzahnes 



49,3 



Holzzahnes 



40 



49,3 



150 mm 
15 mm 
20 mm 

20 mm 
2% mm 



Die Vorgelege welle wird «durch das Gewicht des kleinen 
Stirnrades und des grossen Zahnrades, sowie durch die Zahndrucke 
auf Biegung, und durch das zwischen den beiden Bädern zu über- 
tragende Moment auf Verdrehen beansprucht. Die Gewichte dez 
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beiden Bäder können zu je 400 kg angenommen werden, der Zahn- 
druck im Stimradvorgelege beträgt 

M. 716561 ^^^, , 

im Kegelradvorgelege ist derselbe 

rg 281 ^ 

Die Belastung der Yorgelegewelle erfolgt somit nach dem in 
Fig. 311 angegebenen Schema, worin die Längenverhältnisse nach 
Schätzung angenommen sind (zur genauen Bestimmung derselben 
muss das Vorgelege aufgezeichnet werden). Hieraus berechnet sich 
der Lagerdruck j^ aus 

^ • 625 — 2424 • 400 — 1185 • 200 = 
also 



2424 • 400 + 1185 • 200 ,^^, , 



und 



B = 2424 + 1185 — 1931 =^ 1678 kg 

Der gefährlichste Querschnitt der Yorgelegewelle liegt (s. § 37, ^ 
hier im Angriffspunkt der grösseren Belastung 2024 kg und ist für 
diese Stelle das biegende Moment 

M^ 1931 -225 = 434475 
das verdrehende Moment für diese Stelle ist 

Jfg = 716561 
man findet somit das ideele Bieguugsmoment aus Qlchg. 272 mit 
Hülfe der Nährungsgleichung 276 

Mi = -g [ 3 • 434475 + 5 (0,4 • 434475 + 0,96 • 716561) J = 

= 701483 
Macht man die Welle aus Schmiedeeisen und nimmt mit Rück- 
sicht auf die Drehung ^ = 3, so ist, wenn d der Wellendurchmesser 

701483 = 0,1 • rf» • 3 

also 

8 

1/701483 
d = y =^ 183 •^ 185 mm 

Die beiden Zapfen der Yorgelegewelle haben nicht weit von 
einander abweichende Kräfte aufzunehmen, man wird dieselben daher 



. 
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aas praktischen Oranden einander gleich nehmen und fcir den grössten 
Druck A = 1931 kg berechnen, es wird dann der Durchmesser d^ 
derselben nach Qlchg. 186 

rf, = l,604Vl931 = 70,6 .^ 75 mm 
sowie die Län^e 

Zi = 1,4 • 75 = 105 mm 

Die Haupttriebwerkswelle erhält einen Durchmesser von 



120 



y 



20 
65" 



66,6 



10 mm 



Stimradvorgelege 



dem ersten Stück derselben wird man ratsam eine St&rke von 85 mm 

geben. 

In der folgenden Zasammenstellung sind die gefundenen Dimen- 
sionen übersichtlich angeführt 

Teilkreisradius des grossen Bades 885 mm ' 

, „ kleinen , 354 „ 

Zähnezahl des grossen Bades . . 90 « 

, „ kleinen , . . 36 , 

Zahnteilung 89,5 „ 

Zahnbreite 270 „ 

Kopf höhe 27 , 

Fusshöhe 36 „ 

Dicke des Eisenzahnes .... 36 „ 

y, „ Holzzahnes .... 52 „ 

Haupt- Armrippe des| grösste Breite 126 „ 

grossen' Bades | Dicke. . . 45 „ 

Haupt- Armrippe desj grösste Breite 186 
kleinen Bades 1 Dicke . . . 

Armzahl des grossen Bades . . 
« „ kleinen Bades . . 

Teilkreisradius des grossen Bades 918,5 mm 

n f, kleinen „ 281 

Zähnezahl des grossen Bades . . 117 

y, „ kleinen Bades . . 36 

Zahnteilung 49,3 

Zahnbreite 150 

Kopf höhe . . ; 15 

Fusshöhe . . ! 20 

Bebber, Festigkeltelahre. 19 



38 

6 
4 



Kegel r ad vorgelege 



V 



n 



n 



>» 



» 



n 



)y 
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Eegelradvorgelege 



Vorgelegewelle 



Dicke des Eisenzahnes .... 20 mm 

„ „ Holzzahnes .... 28 

Haupt- Ai-mrippe desj grOsste Breite 163 

grossen Bades 1 Dicke , . 33 

Haupt- Armrippe desf grösste Breite 126 

. . 25 



kleinen Bades [ Dicke 

Armzahl des grossen Bades 
(^ „ ,, kleinen Bades 

(Durchmesser in der Mitte . 
Zapfendurchmesser . . 
Zapfenlänge 

im ersten Stück 



»» 



1» 



n 



yi 



V 



6 


n 


4 


» 


185 


mm 


75 


n 


105 


n 



i 



Haupttriebwerkswelle i .^ ^^^^^^^ y^^j^^ ,0 



85 mm 



III. Berechnung eines Deckenvorgeleges znm Betrieb 
einer doppeltwirkenden Pumpe. 

Zum Betrieb einer doppeltwirkenden Pumpe, von 115 mm Eolben- 
durchmesser und 300 mm Kolbenhub, welche in einer Stunde 10 chm 
Wasser 20 m hoch drücken soll, dient ein Deckenvorgelege, welches, 
wie aus Fig. 312 ersichtlich, angeordnet ist. Der Antrieb erfolgt 
von einer Transmissiooswelle aus, welche 120 Umdrehungen in der 
Minute macht, mittelst einer Biemscheibe von 500 mm Durchmesser. 
Die erforderliche Geschwindigkeitsübersetzxmg wird durch ein Zahn- 
radgetriebe erreicht, jedoch kann auch schon im Biementxieb eine 
Übersetzung angeordnet sein. 

Berechnung. Zur Dimensionierung der einzelnen Teile bedarf 
man des erforderlichen totalen Übersetzungsverhältnisses, sowie der 
Kraft, welche zur Bewegung des Kolbens erforderlich ist. Diese 
Werte berechnen sich wie folgt. Abgesehen von Verlusten, ist die 
während eines Hubes geförderte Wassermenge gleich dem Hubinhalt 
der Pumpe, wenn also D der Kolbendurchmesser und 8 der Kolben- 
hub in m ist, gleich 

— - - • s com 
4 

Da die Pumpe eine doppeltwirkende ist, also bei jeder Umdrehung 
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diese Wassermenge zweimal liefert, giebt dieselbe bei n ümdrehangen 
in der Minute, pr. Minute theoretisch eine Wassermenge von 

Q= — 2 — ■ **^ 

bezeichnet man noch den Wirkungsgrad der Pumpe mit ju, so ist 
die wirklich geförderte Wassermenge 

Q = M — 2" • «* w 

Sind hierin, wie bei vorstehender Aufgabe der Fall, alle Werte 
bis auf n bekannt, so erhält man 

2'Q 

Setzt man hierin die gegebenen Werte, sowie för gewöhnliche 
Pumpen /i = 0,8 ein, so ergiebt sich 

2 • ~ 

_ 60 

^ ~ 3,14 • 0,115*^ OT^S ~ ^^'^ 

Da nun die Transmissions welle, von der die Bewegung ausgeht, 
120 Umdrehungen in der Minute macht, so ist das erforderliche 
totale Übersetzungsverhältnis 

33,5^ 1_ 

T20 ~ 3,58" 

Geben wir dem Zahnradvorgelege ein Übersetzungsveiiiältnis 
gleich 1:3, so ist das im Riementrieb noch erforderliche rund gleich 
1 : 1,2 und es wird, bei 2^/^ Gleitverlust, der Durchmesser der 
Biemscheibe im Deckenvorgelege 

, 500 
2 • r = (1 — 0,02) — - = 408,3 .^ 405 mm 

Der Druck gegen den Kolben ist gleich dem Produkt aus 
Kolbenquerschnitt und Druckhöhe vermehrt um den Atmosphären- 
druck (zu 10 m Wassersäule gerechnet). Wählt man Meter als Ein- 
heit, so wird dieser Druck im vorliegenden Falle 

1000 ^^— (20 + 10) == 311,45 kg 
4 

Mit Bücksicht auf die in der Pumpe auftretenden Nebenhinder- 
nisse kann man rechnen, dass die zum Bewegen des Pumpenkolben 

19* 
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nötige Kraft gleich ist dem l,2ö-iachen Druck gegen den Kolben, 

beträgt hier also: 

1,25 • 311,45 = 389,3 .^ 390 kg 

was gleichzeitig die an den Kurbelnocken angreifende Kraft ist. 

Bei der Berechnung der einzelnen Teile des Vorgeleges sind 
nun noch die in dem Vorgelege selbst vorkommenden Widerstände 
zu berücksichtigen, welche zu 10^/^ angenommen werden sollen, so 
dass diese Teile berechnet werden müssen, als wäre an der Kurbel 
eine Kraft thätig von 

1,1 • 390 = 429 „^ 430 hg 

Hiemach ist das zu überwindende Moment 

430 • 150 = 64500 
und da das Übersetzungsverhältnis des Zahnradvorgeleges gleich 1 : 3 
sein soll, so ist das von dem kleinen Zahnrade zu überwindende 

Moment 

,_ 64500 «,,^^ 
M=—^— = 21500 

Geben wir diesem Bade x^ -- 20 Zähne^ machen die Zahnbreite 

gleich 2,5 mal der Zahnteilung, also a = 2,5, und nehmen « = 2,5, 

so wird nach Glchg. 182 die Zahnteilung 

8 

21500 

2,5~2,5~ 20 

somit der Teilkreisradius des kleinen Bades 

»t ' t 20 • 26,32 
r, = —^ = ^^3^^- = 83,8 ^ 85 mm 

woraus sich die genaue Teilung bestimmt zu 

2 • TT • r. 2 • 3,14 -85 „^ „ 

Das grosse Zahnrad erhält einen Teilkreis radius von 

rj =r- 3 • 85 = 255 mm 
tmd eine Zähnezahl 

^^2 = 3 • 20 = 60 

Die Zahnverhältnisse werden folgende: 

Zahnbreite =- 2,5 • 26,7 <^^ 67 mm 

Zahnkopf = 0,3 • 26,7 .^ 8 

Zahnfuss = 0,4 • 26,7 •^ 11 



t = 4,733 y ^;r^r;^^^ = 26,32 mm 



91 



Zahndicke = |- • 26,7 .^ 12,5 „ 
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Die von dem Biemen zn übertragende ümfangskrafb ist 

M 21500 



1406 



= 106,2 hg 



Gestatten wir für den Riemen eine Belastung von 8 = 0,22 Z;// 
pr. qmm, so ist nach Glchg. 24 der nötige Riemenqnerschnitt gleich 

2 • 106,2 

— — ^^^^ 966 qmm 

nehmen wir die Riemendicke zn 7 mm, so wird die 

966 
Riemenbreite = -— — =138 */^ 140 mm 

7 

Der Knrbelzapfen erföhrt, wie oben gefunden, einen Dmck 
von 390 kg, machen wir denselben aus Stahl, gestatten $ e=s 7 und 
nehmen die Länge desselben gleich dem 1,3-fachen Durchmesser, so 
wird nach Olch. 185 der Zapfendurchmesser 



VI 3 • 390 
-L— = 20 mm 

und seine Länge 

1=1,3 ' 20 = 26 mm 
Der Flächendruck auf den Zapfen beträgt 

= 0,75 Jcg 

20-26 ' ^ 

was als passender Wert angesehen werden kann. 

Für die Kurbelwelle genügt eine Berechnung auf Verdrehen, 

mit entsprechendem Zuschlag, da die biegenden Momente nur gering 

sind, man erhält dann aus Glchg. 263 



rfi = 4,125 V"430 • 150 = 65,7 ^^ 70 mm 
Die Vorgelegewelle auf Verdrehen berechnet giebt 



d^ = 4,125 V 106,2 • 202,5 = 49,6 mm 

Berechnet man die Vorgelegewelle auf zusanunengesetzte Festig- 
keit, so kann, bei der in Fig. 312 angegebenen Drehrichtung, der 
nach oben gerichtete Zahndruck als durch die Gewichte aufgehoben 
betrachtet werden und es bleibt als biegende Kraft die Spannung 
in den beiden Riementeilen mit 

3 • 106,2 .^ 320 kg 
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Nach den in Fig. 313 eingeschriebenen Verh&ltnissen wird der 
Auflagedmck A 

Ä — 320 ,^^ . ^^^ ^^ 126 kg 
185 + 290 ^ 

somit das biegende Moment gleich 

125 • 290 = 36250 
das verdrehende Moment ist 

106,2 • 202,5 = 21506 
somit das ideelle Biegungsmoment aus Glchg. 272 unter Benutzung 
der N&hrungsglchg. 275 

Mi = 4- [3 • 36250 + 5 (0,96 • 36250 + 0,4 • 21506)] = 40720 

o 

Nimmt man nun s =-. S, so ist 

40720 = 0,1 • rfj8 • 3 
und hieraus 

-rV4Ö72Ö_ 
^ '^ 0,1-3 ' 

da die Verdrehung allein nur 50 mm ergab, so ist letzterer Wert 
von d^ beizubehalten. 

Zusammenstellung der gefundenen Werte. 
Durchmesser . . 



,4 mm t^\^ 55 mm 



{ Durcl 
Kurbelzapfen J ^ang 



re 

Dicke der Kurbelwelle 

„ „ Vorgelegewelle 

Teilkreisradius des kleinen Bades 

„ „ grossen „ 

Zähnezahl des kleinen Bades . . 



Zahnradvorgelege 



„ „ grossen „ . . . 

Zahnteilung 26,7 

Zahnbreite 

Zahndicke 12,5 

Kopfhöhe 

Fusshöhe 

Durchmesser der Biemenscheibe 405 „ 

Biemenbreite 140 „ 

Biemendicke 7 



20 


Ynm 


26 


n 


70 


n 


55 


n 


85 


n 


255 


n 


20 


tf 


60 


»1 


26,7 


if 


67 


11 


L2,5 


11 


8 


11 


11 


11 



11 
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IV. Berechnnng einer Wellenleitung. 

In der in Fig. 314 im Orundriss angedeuteten Fabrikanla|?e 
werden im Hanptarbeitssaal S 20 Maschinen betrieben, von denen 
jede zum Betrieb 1 Pferdestärke bedarf und die zu je 4 an einer 
quer durch den Saal gehenden Welle hängen, wie in der letzten 
Beihe angedeutet ist ; ferner stehen in einem Nebenraum 2 Maschinen, 
welche je 5 Pferdestärken beanspruchen, und wird von der ersten, 
von der Kraftmaschine kommenden Welle, bei ein Effekt von 
10 Pferdestärken nach oben hin abgeleitet. Die, ausser der von der 
Kraftmaschine kommenden ersteü Triebwerks welle, 4 im Saale «Sf 
liegenden Querwellen stehen durch konische Zahnräder mittelst einer 
parallel der einen Längsmauor laufenden Welle miteinander in Ver- 
bindung. Zum Betrieb dient eine ÖO-pferdige Dampfmaschine, welche 
75 Umdrehungen in der Minute macht. Die erste Triebwerkswelle 
soll 125, jede der übrigen Querwellen 200 Umdrehungen in der 
Minute machen. Bücksicht ist noch darauf zu nehmen, dass nach /? 
hinaus eine Erweitemng der Fabrik möglich ist, die die Aufstellung 
von 8 der erstgenannten Maschinen zu je 1 Pferdestärke gestattet« 

Berechnung. Die allgemeine Anordnung des Triebwerkes ist 
aus Fig. 314 zur Genüge erkenntlich und mag nur noch hierzu be- 
merkt werden, dass es ratsam erscheint, der verbindenden Längswello 
dieselbe Umdrehungszahl, also 200 in der Minute machen zu lassen, 
wie den Querwellen, weil dann in den Kegelra^lpaaren eine Geschwindiaf- 
keitsübersetzung nicht erforderlich ist und diese Kegelräder alle nach 
demselben Modell gegossen werden können (eventuell nur unter 
Änderung des Kernzeichens für die Bohrung). Ferner sei bemerkt, 
dass biegende Momente bei der Berechnung nicht besonders berück- 
sieht zu werden brauchen und denselben durch entsprechende Ver- 
grösserung der einfache auf Verdrehen berechneten Welldicken Bech- 
nung getragen werden soll. Schliesslich sei noch angeführt, dass für 

N 
alle in der Anlage vorkommenden Wellen das Verhältnis — kleiner 

n 

ist als der in § 47 gefundene Grenzwert 1,811, sodass dieselben alle 

zu berechnen sind nach der Glchg. 264 



d = 120 \/'^ 
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Hiemach gestaltet sich die Berechnung wie folgt: 
1) Erste Triebwerkswelle. Nach deii oben angefahrten Eraft- 
verhältnissen haben die einzelnen Stücke I, 11, III nnd IV der ersten^ 
von der Kraftmaschine kommenden, Welle nach einander 50, 23, 
21 und 10 Pferdestärken zu übertragen, sie erhalten daher folgende 
Stärken : 

4 

I 120 y ^^- = 95,4 .^ 115 mm 

125 

Diese starke Vermehrung der Wellendicke ist erforderlich, weü 

diese Welle einmal die erste Antriebswelle ist nnd dann auch nicht 

unwesentlich auf Biegung beansprucht wird. 



11 120 1/ -^ = 78,72 .^ 80 mm 

' 125 



III 120 1/ -^- = 76,8 .^ 80 mm 

125 

4 

IV 120 y ^=. 63,84 .^ 65 mm 

125 

2) Die Längswelle. Die einzelnen Stücke V, VI, VII und 
Vni der verbindenden Längswelle werden, mit Rücksicht auf die 
erwähnte Vergrösserung der Anlage, der Reihe nach beansprucht mit 
24, 20, 16 und 12 Pferdestärken, und werden ihre Dicken: 

4 . 

V 120 Y ^ = '^^fi^ -^ '^^ ^^ 

4 

VI 120 V ^^r. = 67,44 .^ 70 mm 

^ 200 

4 

Vn 120 V -i;^ =-- 63,84 .^ 65 mm 

^ 200 

4 

Vin 120 V ~^Ä = 59,76 ^^ 60 mm 

^ 200 

3) Die Quer wellen. Jede der 4 Querwellen hat in den 
Stücken IX, X und XI bezw. 4, 3 und 1 Pferdestärke zu übertragen, 
dem entsprechend werden ihre Stärken: 
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ES 120 V 200^ *^'^ ^ ^^ *"*" 

X 120 y ~ = 42^^ib mm 

aUU 
4 

XI 120 Y -J- = 31,9 -^ 35 mm 

4) Das Regelradpaar zwischen Haupt- und L&ngswelle. 
Das kleine Bad dieses Paares hat, wie Welle V, einen Eftekt Yon 
24 Pferdestärken bei 200 Umdrehungen zu übertragen, dem ent- 
spricht ein Moment von 

M. = 716561 — = 716561 ~ = 85987 
^ n 200 

Geben w;^r diesem Bade ^| = 35 Zähne, machen die Zahnbreite 
gleich der dreifachen Teilung (a = 3), und wählen die zulässige 
Inanspruchnahme 8 = 1,7 (schätzungsweise die Umfangsgeschwindig- 
keit zu 8 m angenommen), so ergiebt sich aus Glchg. 182 die Zahn- 
teilong zu: 

8 



t _ 4 733 i/"-?!??!- = 37 1 
t, - *.^^^ l' 3 • 1,7 • 36 ' 



mm 



Der Teilkreisradius des kleinen Bades würde somit 

X. ' t 35 • 37,1 

r, = -J ~ = -^r-n^r- = 206,8 mm 

^ 2 • TT 2 • 3,14 

nehmen wir abgerundet 

Tj = 210 mm 

so wird die genaue Zahnteilung 

2 • TT • r, 2 • 3,14 • 210 
U ^ = -35 = 37.7 mm 

Das Übersetzungsverhältnis des vorliegenden Bäderpaares beträgt 

=» -- und wird somit der Teilkreisradius des grossen Bades 

200 8 ^ 







^ — 


8 
6 


. Vi — 


8 
"5" 


210 — 


336 mm 


sowie 


die 


Zähnezahl desselben 












«g 


_r 


8 

5 •^- 


— 


? .36 
5 


— 56 
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and sind die weiteren Zahn Verhältnisse: 



Zahnhreite 


3 • 


37,7 •v. Ift mtn 


Zahndicke 


10, 
21 


37,7 -~ 18 „ 


Eopfhöhe 


0,3 


• 37,7 -^ 11 „ 


Fusshöhe 


0,4 


• 37,7 -~ 15 „ 



5) Die Kegelräder zwischen der Längs- und den Qaer- 
wellen. Jedes dieser Bäder hat bei 200 Umdrehungen einen Effekt 
von 4 Pferdestärken zn übertragen, dem ein Moment entspricht von 
der Grösse 

3fo = 716561 -J- = 14331 
^ 200 

Wählen wir hier die Verhältnisse genau so wie bei dem vorher 

berechneten Zahnradpaar, so wird die Zahnteilung 

8 

14331 

35 

somit der Teilkreisradius dieser Bäder 



8 

aT 14333 

^ 3 • 1,7 • 



t^ z= 4,733 \ ^ , , „ . n. = 20,45 mm 



35 - 20,4 5 ^^^ 

^^ = —^ — 7m— = 114 mm 
^ 2 • 3,14 



und, wie angenommen, die Zähnezahl 

z^ = 35 

Die übrigen Zahnverhältnisse sind: 

Zahnbreite 3 • 20,45 "^ 62 mm 

10 
Zahndicke — • 20,45 -^~ 9 „ 

Kopfhöhe 0,3 • 20,45 -^ 6 „ 
Fusshöhe 0,4 • 20,45 -^^ 8 „ 

Anmerkung. Die vorstehende Berechnung der Wellen zeigt, wie 
wenig rationell es ist, die Wellen in einem Wellenstrange von der- 
selben Dicke zu nehmen, wie es vielfach noch gefunden wird, weil 
dadurch nicht nur die Anlagekosten, sondern was noch wesentlicher 
ist, die Betriebskosten unnötig vermehrt werden (siehe Bebber, An- 
lage und Einrichtung von Fabriken). 

V. Berechnung eines Hanfseiltriebes. 

Die 8 paraUelen Wellen (I bis VIII, s. Fig. 315) des Trieb- 
werkes einer Fabrikanlage sind unter sich und mit der Maschinen- 
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welle W durch Hanfseiltriebe verbunden und ist die Art der Leitung 
aus Fig. 315 deutlich* zu ersehen. Zu dem von den Wellen zu 
übertragenden QesamtefTekt (185 Pferdestärken) sind zum Betrieb 
des Triebwerke« an und für sich noch 10 Pferdestärken hinzuge- 
nommen, sodass die Kraftmaschine eine Nutzleistung von 195 Pferde- 
stärken geben muss, wovon 9b -{- b r^ 100 Pferdestärken nach 
links, 90 + 5 = 95 Pferdestärken von der Maschinenwelle W nach 
rechts hin abgeleitet werden. 

Berechnung. Nach dem in § 13 Gesagten benutzt man für 
die Haupttransmission gewöhnlich Seile von 50 mm Stärke und 
macht die Scheibenradien nicht kleiner als 15 mal Seilstärke, was* 
also für 50 mm Seile als kleinsten Scheibenradius 15 * 50 := 750 mm 
geben würde. 

Machen wir hiernach den Radius der getriebenen Scheibe links 
der Haupttransmission r = 800 mm, so berechnet sich für die nach 
dort abzugebenden 100 Pferdestärken, da die getriebene Welle III 
in der Minute 150 Umdrehungen machen soll^ die zu übertragende 
ümfangskrafb zu 

^ 75 • iV' 75 • iV 75 • 100 ^^^ , ^^^ , 

F= = = ^==597,1 ^"^ 600 Äfl' 

V /n'r'n\ /3,14 ' 0. 8 ' 150 \ ' ^ 

V 30 / V 30 ^ 

und ist der Badius der grossen Hauptscheibe auf der Welle W 

, 150 ^^^ 150 ^„^, ^ 
B = r —- ==- 800 --— --^^ 1714,4 mm 
70 70 

den wir mit Rücksicht auf das Gleiten der Seile noch um 2^1^ ver- 

grössern wollen, sodass wird 

R = (l + 0,02) 1714,3 — 1748,6 -^ 1750 mm 

Die zweite getriebene Welle VII soll 120 Umdrehungen pr. 

Minute machen, die auf ihr befindliche Scheibe erhält also einen 

Radius, mit Rücksicht auf das Gleiten der Seile, von 

70 
r" = (1 — 0,02) 1750 -^ = 1000,4 -~ 1000 mm 

Es berechnet sich hiernach für die rechte Seite die zu über- 
tragende Umfangskraft 



P" ==-«- '^-^ _ = 567,3 -~ 570 hf 

"3, 14 - 1 ' 120 \ ' ' 

30 / 



( 
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Aus P' und P" bestimmen sich nun mit Hülfe der Olchg. 32 
die Seüzahlen % und %' für die linke, bezw. rechte Seite 

*' - 21,5 ^^- = 5,16 



nnd 



•" = 21,6 "J = 4,9 ^ 



60' 

machen wir auch anf der rechten Seite 

»" = 6 

so ist gleichzeitig der Forderung eines Reseryeseiles genügt, wobei 
allerdings die linke Seite etwas zu kurz kommt, da diese, infolge der 
AbiTindung von 5,16 bis 6, gewissermassen nur mit 0,84 Beserveseil 
arbeitet, was jedoch als genügend angesehen werden mag. 

Für die übrigen Triebe sollen durchweg Seile von 40 mm Stärke 
angenommen werden, wofür der kleinste Scheibenradius 15 * 40 = 
600 mm beträgt. 

Beginnen wir mit der Welle I, so empfllngt dieselbe von TL 
bei 150 Umdrehungen einen Effekt von 20 Pferdest. und da I nur 
120 Umdrehungen machen soll, so erhält die auf I sitzende Scheibe 
einen Radius 

(1 — 0,02) 600 ^^^ = 735 mm 

die Seilgeschwindigkeit ist somit 

3.14 • 0,735 -120 

^ 30 ="'''" 

sowie die zu. übertragende Umfangskraft 

75 • 20 

--^- = 163^:, 

hieraus nach Olchg. 32 die nötige Seilzahl 

163 
•21,5 --3=- 2,2^3 

Die Welle II empfangt von der Welle m einen Effekt von 
25 + 20 = 45 Pferdestärken bei 150 Umdrehungen, da hier die 
Scheibenradien alle gleich 600 mm sind, so ist die Umfangsgeschwin- 
digkeit 

3.15 • 0,6 • 150 



30 



= 9,4 w 
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berücksichtigt man jedoch den Geschwindigkeitsverlnst infolge des 
Gleitens, so erhält man auch hier wie oben far die Umfangsge- 
schwindigkeit 9,2 m, also beträgt die zu übertragende ümfangskrafb 

76 • 45 

— — - — = 367 hg 
9,2 

somit die nötige Seilzahl 

367 
2^'^ 40^- = ^'^ ^ ^ 
Soweit die Seilgeschwindigkeiten dieselben bleiben, kann man 
sich die BechnuDg vereinfachen, indem man die Anzahl Pferdestärken 
ausrechnet, welche ein Seil zu übertragen imstande ist und findet 
bei 9,2 m Geschwindigkeit für 50 mm dicke Seile diesen Effekt zu 
9,09 Pferdestärken und sind somit für die Welle IV 

25 
— - =:= 2,75 o^ 3 Seile nötig. 

Für die Welle V sind «erforderlich 

30 
^- = 3.3^4 Seile 

die hierfür auf die Welle IV kommende Scheibe erhält einen Radius 

150 
(1 + 0,02) 600 - = 765 mm 

Die Wellen VI, VII und VIII machen alle 120 Umdrehungen 
in der Minute, die Seilgeschwindigkeit wird also 

3,14 • 0,6 -120 

30 = '^^ ^ 

Bei dieser Geschwindigkeit berechnet sich der durch 1 Seil von 
40 mm Dicke übertragbare Effekt aus Glchg. 33 zu 

V ' d^ 7.5 • 40^ 

^= 161-2:6 = -1-61-2.6- - ''"* ^'''''^'''- 
Es sind somit eiforderlich für die Welle VIII 

„ ^ - = 4,03 -~ 4 Seile 
7,44 



nnd für die Welle VI 

15 + 30 



= 6,05 -^ 6 Seile. 



7,44 

Die treibenden Scheiben auf der "V^elle VII erhalten mit Bück- 
sieht auf das Gleiten einen Radius 

(1 + 0,02) • 600 :::r^ 612 mm 
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Von den verschiedenen Wellen soll hier nur die Welle VII 
berechnet werden, die in Fig. 316 dargestellt ist. Diese Welle wird 
auf Biegnng beansprucht durch die vertikal gerichteten Gewichte der 
Seilscheiben und eines Teiles des Seilgewichtes, sowie der horizontal, 
bezw. geneigt gerichteten Seilspannungen, und femer durch den zu 
übertragenden Effekt auf Torsion. 

Der Einfachheit wegen sei nun angenommen, dass die Welle 
nur zweimal gelagert sei und die links angekuppelte Welle keinen 
Einfluss auf die Gewichtsverteilung ausübe. In Fig. 316 sind die 
vei*tikalen Belastungen infolge der Scheiben- und Seilgewichte ange- 
geben, ausser diesen erfährt aber diese Welle noch zwei vertikale 
Belastungen in den Punkten o und q durch den schräg nach unten 
gerichteten Seilzug. Diese Seilspannung ist im fuhrenden Seil gle ch 

5 2 

der ---fachen, im geführten gleich der - —fachen zu übertragen- 
3 3 

den Umfangskraft, in ersterem also gleich 

A P" = A 570 = 950 kg 
im zweiten gleich 

A P" — A 670 = 380 kg 

die ganze hierdurch auf die Welle kommende Belastung ist somit 

950 + 380 == 1330 kg 

welche Belastung sich zu gleichen Teilen mit - - 1330 ^ 665 kg 

auf die Punkte o und q verteilt. Diese 665 k(/ zerlegen sich nun 
in eine horizontale und eine vertikale Komponente, von denen die 
erstere, da, wie in Fig. 317 angegeben, der Seilzug mit der verti- 
kalen einen Winkel von 60^ einschliesst, beträgt 

665 • sin 60® = 665 • 0,866 ^^ biß kg 
die zweite 

665 • cos ßO^ — 665 • 0,5 o^ 333 kg 

Hiernach stellt sich die vertikale Belastung der WeUe wie in 

Fig. 318 angegeben und es lautet die Momentengleichung bezogen 

auf r 

675 •• 1715 — V^ ' 1265 -f 1033 • 815 + 475 • 545 -h 1033 • 275 = O 

und hieraus die vertikale Belastung F] des linken Zapfens 

675 • 1715 + 1033 (815 + 275) + 475 • 545 ^^,^ , 
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Da femer die Summe der nach oben gerichteten Er&fte gleich ist 
der Summe der nach unten gerichteten, so wird 

2010 + Fg = 676 + 2 • 1033 + 475 
und hieraus die Yertikalbelastung V^ des rechten Zapfens 

Fg = 675 + 2 • 1033 + 475 — 2010 = 1206 hg. 
Berechnet man, wie mit Bezug auf Fig. 317 geschehen, die ver- 
schiedenen Seilspannungen, so ergiebt sich eine Horizontalbelastung 
der Welle wie in Fig. 319 angegeben ist und es lautet die Momenten- 
gleichung bezogen auf r 

1050 • 1715 — JBx • 1265 — 576 • 815 + 700 • 545 — 576 • 275 = 
hieraus die Horizontalbelastung des linken Zapfens 

1050 • 1715 — 576 (815 + 275) + 700 • 545 

B, = J265 ^ ^22« *^ 

Femer fordert der Gleichgewichtszustand 

1050 + 700 + H^ = 1228 + 2-576 
hieraus die Horizontalbelastung R^ des linken Zapfens 

Fg == 1228 4- 2 • 576 — 1050 — 700 — 630 kg 

Die wirklichen Belastungen der beiden Zapfen findet man nun 
durch Zusammensetzen der gefundenen Horizontal- und Vertikal« 
belastungen und ergiebt diese far den linken Zapfen 



V J?i« + Fi^ == F1228« + 2010« -~ 2356 kg 
für den rechten Zapfen 

Vb^^ + Fg» = VßSb^ + 1206^-^ 1366 kg 

In Fig. 320 sind die im Vorstehenden gefundenen Belastungen 
zusammengestellt und wären nun im weiteren zur Dimensionierung 
der V^Telle zunächst für die verschiedenen Belastungspunkte die bie- 
genden Momente zu bestimmen. Hierbei hat man darauf Bücksicht 
zu nehmen, dass die biegenden Kräfte in verschiedenen (horizontal 
und vertikal) Ebenen wirken und verfährt man bei der Bestimmung 
des biegenden Momentes für einen beliebigen Funkt der Welle wie 
folgt: Man reduziert alle an dem betrachteten Teil der Welle an- 
greifenden Kräfte auf einen Punkt, etwa auf den Angriffspunkt der 
äusseren Kraft, setzt hier die verschiedenen Kräfte zu einer Mittel- 
kraft zusammen, bo ist das Moment dieser Mittelkraft das biegende 
Moment für den angenommenen Wellen querschnitt. 

Auf diese Weise berechnet sich beispielsweise das Biegungs- 
moment für den Eunkt o folgendeimassen: Man betrachte den von a 
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Unks liegenden Teil der Welle nnd redoziere die an n angreifenden 
Kräfte auf m; die Horizontalkaft von 1228 auf m reduziert giebt 

450 

1228 = 614 ha 

900 ^ 

Diese ist der in m angreifenden Horizontalkraft 1050 kg entgegen- 

gesetzt gerichtet, sodass dort eine solche Kraft thätig bleibt von 

1050 — 614 ^ 436 kg 

Die bei n angreifende Vertikalkraft 2010 kg auf m reduziert giebt 

450 
2010 — =: 1005 Tcg 

Dieser entgegen wirkt die bei m angreifende Yertikalkraft 675 kf, 
sodass dort noch eine Vertikalkraft thätig bleibt von 

1005 — 675 = 330 kg 
Diese beiden Kräfte geben für m eine Resultierende von 

^'4368 +"330^ -~ 547 kg 
Da der Hebelsarm dieser Kraft in Bezug auf o gleich 900 mm ist, 
so folgt das Biegnngsmoment im Punkte o zu 

Mo = 547 • 900 -= 492300 
Ebenso finden sich für die übrigen Belastungspunkte die biegenden 
Momente 

Mn = 561600 

Mf, =^ 422375 

Mq = 375650 
Weiter wären jetzt fär die einzelnen Punkte die verdrehenden Mo- 
mente zu bestimmen. Mit Bezug hierauf ist von o nach m ein Effekt 
von (s. Fig. 315) 

15 + 15 + 30 = 60 Pferdest. 
bei 120 Umdrehungen zu übertragen und berechnet sich für diese 
Strecke das verdrehende Moment aus der Formel 

V 
716561 ^- zu 
n 

60 
1/om - 716561 -g^- ^ 358281 

Femer werden, abgesehen von den Zuschlägen für Nebenhindemisse, 
im Punkte ^ 45 Pferdestärken abgegeben und ist somit das verdre- 
hende Moment für die Strecke q p 

Mqp = 716561 ^^ .^ 268711 
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Da das zwischen den Punkten o und p herrschende Drehmoment 
kleiner ist als die beiden vorher bestimmten, so ist dasselbe auf die 
Berechnung der Welle von keinem Einflnss. 

Vergleicht man jetzt die gefundenen Momente mit einander, so 
findet man, dass die grössten Momente im Punkte n auftreten und 
zwar 

das Biegungsmoment 561600 
„ Drehmoment 358281 
und berechnet sich somit fär diese Stelle das ideelle Biegungsmoment 
aus Glchg. 272 und Glchg. 275 (näherungs weise) zu 

■"8" r^ ' 661600+5 • (0,96 • 561600 + 0,4 • 358281)1 = 637130 

Bezeichnet man den Durchmesser an dieser Stelle mit d^ und nimmt 

mit Bücksicht auf die Drehung « == 3, so wird 

637130 ^0,1 •(^8- 3 

und hieraus 

8 

d, =» /-o^'^^g- = 129 ^ 130 mm 

Der Welle giebt man am einfachsten diese Stärke auf der ganzen 
Lftnge, nur lässt man sie am rechten Ende entsprechend auf den 
Zapfendurchmesser abnehmen, welcher sich noch wie folgt bestimmt: 
Nehmen wir mit Bezug auf Olchg. 194 8=3 und f = 0,3, so wird 



' --- 1/^-1. 



= 0,447 y -—^ 1,41 



d ' ^ 0,5 

dies in Olch. 193 eingesetzt giebt 

1366 = 1,41 d!^ ' 0,3 
und hieraus 



" = V^i;!'-?^ = 66.8 ^ 60 mm 

sowie 

/ = 1,41 • 56,8 -^ 80 mm 
Berechnet man die Zapfenlänge aus Olchg. 195 und gestattet 
A = 0,5, so wird 

, _ 1366 • 120 

es würde somit passend sein 

£? = 60 mm 

B«bb«r, FMtlgk«iUl«hre. 20 
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und 

l = 8b mm 

VL Berechnung eines Drahtseiltriebes. 

Der von einer Turbine bei 80 Umdrehungen in der Minute ab- 
gegebene Effekt von 100 Pferdestärken soll einer Fabrik zugeleitet 
werden, deren erstere Transmissionswelle 150 Umdrehungen in der 
^Minute machen soll. Der grösste Rollenabstand beträgt 115 m und 
sollen an den Zwischenstationen Übertragungsrollen (Seilscheiben mit 
2 Riemen) angewendet werden. Ferner wird an einer Stelle eine 
Kichtungs&nderung nötig, wozu ein Kegelrad \rorgelege angewendet 
>\' erden soll. Die allgemeine Anordnung des Seiltriebes ist aus 
Fig. 321 zu erkennen. 

Berechnung. Die Aufgabe verlangt eine Geschwindigkeits- 
übersetzung von 80 auf 150 Umdrehungen in der Minute und da 
eine solche Übersetzung in dem eigentlichen Seiltrieb gewöhnlich 
nicht angeordnet wird, so werde dieselbe in die Zahnradvorgelege 
verlegt, von denen das eine zwischen der vertikalen Turbinen welle 
und der ersten Scheibenaze, das zweite, wie in der Aufgabe ange- 
geben, wegen einer Richtungsändemng im Seiltrieb erforderlich wird. 

Es werde nun zunächst angenommen, dass durch das erst- 
genannte Zahnradvorgelege die Geschwindigkeit von 80 auf 120 Um- 
drehungen in der Minute umsetze (falls dadurch keine unpraktisch 
grosse Seilgeschwindigkeit bedingt wird, was erst die folgende Rech- 
nung ergiebt). Nehmen wir ferner den Rollenradius R gleich 1000 mal 
Drahtstärke c^, und die Spannung im Draht zu s ^^ 12 kg ^ so wird 
nach Glchg. 30 die Drahtstärke bei t = 42 

8 



Y 100 



d ^ 125 V = 1.5 mm 

'^ 42 • 12 • 120 • 1000 

Nach der in § 12 angegebenen Tabelle über Drahtseile würde diesem 

am nächsten liegen ein Seil von 

1,6 mm Drahtdike 

15 mm Seildnrchmesser 
und 

0,82 kg Gewicht pr. Ifnd. Meter, 
dem entsprechend wird der Rollenradius 

R = 1000 • d =1 1000 • 1,6 ^ 1600 mm 
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wofür sich eine Seilgeschwindigkeit ergiebt von 

n' Rn 3,14 • 1,6 • 120 

V = = — = 20 w 

30 30 

was als recht passend angesehen werden kann. Hinter der Station, 
an welcher die Bichtnngsänderang im Seiltrieb eintritt, machen die 
Seilscheiben 150 Umdrehungen in der Minute und erhält man somit, 
unter denselben Voranssetzungen wie oben, für diese Seile eine Draht- 
dicke von 

8 

^ 42 • 12 • 150 • 1000 

Benutzt man wieder die oben angegebene Seiltabelle, so ist ersicht- 
lich, dass, wenn das Seil nicht zu stark beansprucht werden soll, man 
ebenfalls wieder das oben gewählte Seil nehmen muss und bliebe es 
daher noch zu untersuchen, ob man nicht unter anderen Annahmen 
mit einem schwächeren Seil auskommen könne. Das in der Tabelle 
angegebene nächstliegende schwächere Seil ist ein solches von 13 jn^fl 
liicke mit 49 Drähten;, bei dieser Drahtzahl erhalten wir, wenn man 
noch B =^ 1200 * d annimmt, eine erforderliche Drahtdicke von 

8 



d - 125 y - ^ ,^ ;;^ — ^«/^^- = 1»22 mm 



100 
19 • 12 ■ 150 • 1200 

Diesen Wert können wir unbeschadet der Sicherheit auf 1,2 mm ab- 
runden und erhalten dann ein Seil (s. Tabelle) von 

1,2 mm Drahtdicke, 

13 mm Seildicke 
und 

0,54 kg Seilstärke, 

dem entsprechend wird der Rollenradius 

R = 1200 • 1,22 = 1464 ^^ 1500 mm 

wofar sich eine Seilgeschwindigkeit ergiebt von 

n-R-n 3,14 • 1 ,6 • 150 „„ _ . 
V 3Q = 23.i6 mm 

was auch noch ein recht passender Wert isc. 

In der Praxis wird man die Frage zu erwägen haben, ob man 
nicht die ganze Übersetzung in das erste Zahnradgetriebe legen soll, 
sodass für den ganzen Drahtseiltrieb das letztere, schwächere Seil 
ausreichend. 

20* 
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Die Arme der Treibscheiben werden dnrch die za über- 
tragende Kraft anf Biegung beansprncbt, es eignen sich daher für 
diese Scheiben, bei Anwendung schmiedeeiserner Arme, besser Flach- 
eisen- als Bundeisenarme. Solche Flacheisenarme sind Doppelarme, 
d. h. bestehen aus je zwei an der Nabe in entgegengesetzter Richtung 
aus der Radebene herausgebogenen Flikcheisen (s. Rebber, Pohlhausen, 
„Konstruktion der Maschinenelemente"). Der Elastizität der Kon- 
struktion wegen kann man annehmen, dass aUe Arme gleichmässig 
an der Kraftübertragung teilnehmen; ist also P'E das zu über- 
tragende Moment und % die Anzahl der Doppelarme, so kommt auf 

P' R 
jeden der letzteren das Moment — : — und, da jeder Arm aus zwei 

P ' R 
Flacheisen besteht, so kommt auf jedes derselben das Momeut -^— . • 

Ist weiter h die Breite des Flacheisens, s die Dicke desselben, und 

macht man i = - — h, so wird das Widerstandsmoment des Quer- 

6 

Schnittes W = — - — «s — - ; nimmt man nun noch, da die Spannnng 

6 OD 

in den Armen zwischen Null und einem Maximum veränderlich, and 
Erschütterungen nicht zu yermeiden sind, 9 = 4, so erhält man 

P' R h^ 
2 * ~ 36 
und hieraus 



,66 VLI- 



t 

Für die erste Antriebsscheibe ist nun 

^^76:iy^ 75-100 ^3^ 

V 20 • 

femer P = 1600 mm, wählt man nun noch % = 20, so wird 

8 



= 1,65 V' ' ^'"^ 



h = 1,65 y = 51,3 ^^ 66 mm 



und die Dicke 



1 Ä 61,3 

i = -—= '= 8,6 -.^ 10 mm 
6 6 
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Für die zweite Treibscheibe (an der Fabrik) ist 

Ib'N 76-100 „,^ , 

p = = — _ _- ^^ 318 kg 

V 23,55 -^^^° ^ 

ferner R = 1500, nehmen wir nun auch hier i =^ 20, so wird 

8 



/318 • 1500 



h = 1,65 y — = 46,4 ^^ 50 mm 



und die Dicke 



h 46,4 

rf = -^ = —^ = 1,1 ,^8 mm 
6 6 



Die Arme der Zwischenrollen werden auf Zug beansprucht 
und zwar in horizontalen Richtungen (von der geringen Neigung 
infolge der Seildurchbiegung kann hier abgesehen werden) durch die 
Seilspannung 3 * P (davon 2 * P im führenden und P im geführten 
Seil) und vertikal durch das Gewicht des Seiles. Strenggenommen 
haben die Scheibenarme nicht viel mehr als das Seilgewicht zu tragen, 
da die Seilspannungen im ankommenden und abgehenden Seil sich 
derart aui heben, dass nur noch durch die Neigung der Seile eine 
vertikale Komponente entsteht, die zum Seilgewicht hinzukommt, 
jedoch ist es ratsam, wie zuerst angegeben zu rechnen, da bei einem 
etwaigen Seilbruch, wenn auch nur momentan, die genannte Belastung 
eintreten kann. 

Nehmen wir nun die in der Aufgabe genannte grösste Bollen - 
entfemung von 115 an, so ist die Länge des Seiles zwischen zwei 
Bollen (ohne Bücksicht auf die Seilsenkung) 

2 • 115 + 2 • TT • Ä 

Für den ersten Teil des Seiltriebes würde diese Länge also be- 
tragen 

2 • 115 + 2 • 3,14 • 1,6 = 240 m 

und ist das Gewicht eioes solchen Seiles 

240 • 0,82 = 196,8 •^ 200 kg 

Da nun, einen horizontalen Seiltrieb vorausgesetzt, von jedem 
Seil die Hälfte des Gewichtes, also 100 kg auf eine Bolle kommt 
die Zwischenrollen aber zwei Seile aufnehmen, so haben sie 2 ' 100 
= 200 kg Seil zu tragen. 

Für diesen ersten Seiltrieb ist ferner die Seilspannung 

3 • P 1= 3 • 375 -= 1125 ig 



— 810 — 

und da diese beiden Belastnngen seokrecht zn einander stehen, so 
folgt eine resultierende Kraft von 

Vi 125« + 200» ^^ 1143 leg 
Nehmen wir nun der Vorsicht halber an, dass diese Belastung 
von einem einzigen Arm getragen werden soll, und femer wie oben 
die zulässige Inanspruchnahme gleich 4 hgy so wird der erforderliche 
Querschnitt eines Armes 

286 qmm 



4 

Setzen wir noch Buudeisenarme voraus, so berechnet sich der 
Durchmesser derselben auf rund 20 mm. 

Für den zweiten Teil des Seiltriebes erhalten wir für die Be- 
lastung der Zwischenrollen durch das Seilgewicht 

240 • 0,64 = 129,6 .^ 130 i^ 
für die Seilspannung 

3 • P = 3 • 318 = 954 *^ 
somit eine resultierende Belastung von 

1/954« + 130« .^ 963 'kfi 

hieraus wie oben der erforderliche Armquerschnitt 

963 

241 qytvm 



4 

dem entspricht eine Armdicke von rund 18 mm. 

In der Praxis rechnet man gewöhnlich (s. Bebber, Pohlhansen, 

„Konstruktion der Maschinenelemente'') die Dicke schmiedeeiserner 

2 

Bundarme gleich -— X Seildicke + 10 mm^ womit die oben gefun- 

3 

denen Arm stärken genau übereinstimmen. 

Die Axen der Zwischenrollen werden auf dieselbe Weise 
belastet wie die Bollen selbst, nur dass zu der vertikalen Belastung 
noch das Gewicht der Bollen hinzukommt, dieses beträgt för die 
grösseren Scheiben im ersteren Teil des Triebes ca. Wlblcg^ es ist 
somit die gesamte Yertikalbelastung 200 + 575 »» 775 'kg^ somit 
die resultierende Belastung 



1^1125^ +775^ .^ 1370 kg 

Die Länge dieser Axen nimmt man von Mitte bis Mitte Lager gleich 
0,8 • J?, wird also für die vorliegenden Bollen 

0,8 • 1600 ~- 1280 mm 
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und da die Scheiben auf der Mitte der Azen angebracht sind, ist 

nach Glchg. 198 

1370 • 1280 

= W 8 

4 

ist D der Durchmesser des Axenkopfes und nehmen wir f&r Schmiede- 
eisen wegen der Drehung « = 3, so wird 

1370 . 1280 ^ Q , . ^, . 3 
4 
hieraus 



8 

_ l/i^p ^1280 

■" ^ ~4~07l~ 



_ 115 mm 
3 



Jeder der beiden Zapfen wird belastet mit 

1370 

-^ = 685 kg 

nehmen wir nun mit Bezug auf Glchg. 194 « = 3 und f = 0,3, 
so wird 



L = 0.447 Vi, = 1.41 



also 

l = 1,41 • d 

Dies in Olchg. 193 eingesetzt giebt 

685 = 1,41 a« • 0,3 

somit 



d=V r-r. — TT^ = 40,2 -~ 42 mm 
^ 1,41 • 0,3 ' 

und 

/ = 1,41 • 40,2 = 56,7 ^^ 60 mm 

Die Glchg. 195 verlangt, bei A = 0,5 

,^ 685 ' 120 ^^ 

= 4000 • 0,5 

sodass die gefundenen Dimensionen von d und / beibehalten werden 

können. 

Bei den kleineren Scheiben in der zweiten Hälfte des Triebes 

kann das Gewicht der Bollen angenommen werden zu 500 kg, sodass 

die vertikale Belastung 130 -}- 500 = 630 kg betrftgt, somit die 

resultierende Belastung 



K954^ + 630«-^ 1144 Ä^ 
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Die Länge der Axen dieser Scheiben beträgt 

0,8 • 1600 = 1200 mm 
und erhält man wie oben 

1144 • 1200 

= 0,1 1)3 • 3 

somit 



8 



.-V: 



105 mm 



1144 • 1200 
4 •0,1-3 

Die Zapfen erfahren eine Belastung von 

und berechnet sich wie oben der Durchmesser derselben zu 



sowie die Länge derselben 

/ = 1,41 • 36,8 = 61,9 -^ 56 mm . 

Die Beibungsarbeit verlangt bei 150 Umdrehungen 

,^ 572 • 150 

^ ^ 4000- 0,5 -^ ^'^^ *"'^ 

Es genügen somit die gefundenen Werte. 

Li „Bebber, Pohlhausen, die Konstruktion der Maschinenele- 
mente" ist zur Berechnung der Seilscheibenaxen die Formel ange- 
geben 

3 

J)= IfiVP' L 

worin L die Länge der Axe bedeutet. Diese Formel giebt im vor- 
liegenden Falle für die Axen der Durchmesser 109 bezw. 117 mm, 
welche Weile mit den oben berechneten sehr gut übereinstimmen. 
Der angeführten Formel zu Grunde gelegt ist eine Gesamtbelastung 
gleich 4 * P und eine zulässige Inanspruchnahme 8 = 3, 

Die Berechnung der Zahnräder kann auf dieselbe Art erfolgen, 
wie dies unter 11 dieses § durchgeführt ist; ebenso ist die Berech- 
nung der Axen für die erste Triebscheibe, sowie auf der Wechsel- 
station dieselbe wie die Berecunung der unter V dieses § gewählten 
Axe. Es werden diese Axen auf Biegung beansprucht in vertikaler 
Bichtung durch das Gewicht der Seilscheibe, des Zahnrades und des 
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Seiles (das halbe Gewicht eines Seiles), in horizontaler Richtung 
dnrch die Seilspannnngen and ausserdem noch durch den zu über- 
tragenden Effekt auf Verdrehen. 



§ 52. Kraftmaschinen. 

L Berechnung der Teile des Eurbelmechanisinus einer 

liegenden Dampfmaschine. 

Es sind die Teile des Eurbelmechanismus einer liegenden Dampf- 
maschine von folgenden Verhältnissen zu berechnen: 

Oylinderdurchmesser S) = 380 mm 

Kolbenhub 2 Ä = 570 mm 

Umdrehungszahl in der Minute . . n =r 85 

^ , ^ „ , , Teilkreisradius r = 1400 mm 

Verzahntes Schwungrads^ ., .^ .^^^, 

^ [Gewicht . . = 1500 Jcg 

Grösste treibende Dampfspannung . p = 4: Atm. 

Noi-malleistung JV= 40 FP 

Länge der Schwungradwelle ... L = 1750 mm 

Länge bis zum Schwungrad ... b ^= 1000 mm 

Aus Stahl sollen gefertigt werden: Welle, Kurbel- und Ereuz- 

kopfzapfen, sowie die Kolbenstange, aus Schmiedeeisen: Flügelstange 

und Kurbel. 

Die Verhältnisse der einzelnen Teile sind derart zu bestimmen, 

dass die Maschine noch genügt bei einer gesteigerten Leistung bis 

zu i\r= 60 Pfrdst, bei welcher der grÖsste treibende Dampfdruck 

p = h Atm. nicht überschreitet und die Maschine eventuell einen 

schnelleren Gang bis auf n = 90 in der Minute erhält. 

Berechnung. Die die einzelnen zu berechnenden Teile bean- 
spruchenden Kräfte sind: Dampfdruck, Schwungradgewicht und Zahn- 
druck, wohinzu dann noch zur Berechnung der Kreuzkopf-Gleitiläche 
die Gewichte von Flügelstange und Kreuzkopt kommen, die jedoch 
von vorneherein nicht zu bestimmen sind. 

Zur Berechnung des Dampfdruckes haben wir zunächst die 
Grösse der Eolbenfläche 

^ TT®« 3,14-38« ,,^, , 

F = —- — r== - — = 1134,1 qcM 
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Nehmen wir nun an, die Maschine habe eine dorchgehende Kolben- 
stange von 

3) 38 
d = — = -=- ^"^ 6,6 cm 



7 7 

Dicke, deren Qnerschnitt sich hiernach zu 23,8 qc bestimmty so würde 
diese Fläche von F za subtrahieren sein und man erhält für die 
dem Dampfdruck ausgesetzte Fläche 

F= 1134,1 — 23,8 = 1110,3 qc 

Da der treibende Dampfdruck eventuell bis auf |? ^= 6 Atm. ge- 
steigert werden soll, so sind die betreffenden Teile zu dimensionieren 
far einen Dampfdruck von 

P— F'p ^ 1110,3 • 5 = 6551,5 hg .^ 6652 kg 

Das Gewicht des Schwungrades ist angegeben zu 

G = 1600 kg. 

Der Zahn druck ist zu berechnen aus dem zu übertragenden 

Effekt von 60 Pferdestärken und zwar, um den grössten Zahndruck 

zu erhalten, der unter Umständen auftreten könnte, bei n ==^ 85 in 

der Minute; es vnrd dann die Umfangsgeschwindigkeit im Teilkreis 

des gezahnten Schwungrades 

n r- n 3,14 •1,4-85 

V = — = * = 12,46 m 

30 30 ' 

somit der Zahndruck 

^ 75 • i\r 75-60 

5ß = = -T^TTTT = 361,2 •^ 362 kg 

^ V 12,46 ' ^ 

a) Die Welle. Nach den im Vorstehenden bestimmten Be- 
lastungen ergiebt sich für die Schwungradwelle das in Fig. 323 dar* 
gestellte Belastungsschema, in dem der Wert a = 350 mm nach 
Maschinen von ähnlichen Verhältnissen angenommen worden, femer 
ist vorausgesetzt, dass Dampfdruck P und Zahndruck $ gleichge- 
richtet seien. Stellt man nun in Bezug auf die Mitte des hinteren 
Wellenzapfens die Oleichung der statischen Momente auf, so ist für 
die horizontal wirkenden Kräfte * 

5652 • 2100 — ^1 • 1750 + 362 • 750 - 
und hieraus der auf den Haupt- Wellenzapfen kommende Horizontal- 
druck 

_ 6552 • 2100 + 362 • 750 . ._ . , 
Fl = ^;^ ^ 6450 kg 



^2== — '■ 7^ .^1246*7 
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fiir die vertikalen Kräfte ist 

F, • 1750 — 1500 • 750 = 
und hieraas der auf den Haupt- Wellenzapfen kommende Vertikaldmck 

^^00-750 
^ 1750 -^ ^ y 

Da ^^ und F, senkrecht zu einander stehen, so setzen sie sich zu- 
sammen zu einer Resultierenden 

^ = VE^^ + rj= V6450« 4- 608'* .^ 6480 kg 
Stellt man jetzt die MomenteDgleichung auf in Bezug auf die 
Mitte des Haupt- Wellenzapfens, so wird für die horizontalwirkenden 
Kräfte, da man sich hierbei F umgekehrt wirkend denken muss 

5552 • 350 + 362 • 1000 — H^ • 1750 = 
hieraus der auf den hinteren Wellenzapfen kommende Hohzontaldruck 

5552 • 35 + 3 62 • 1000 
1750 
fär die vertikalen Belastungen ist 

^1 + ^2 = 1500 
somit die auf den hinteren Wellenzapfen kommende Vertikalbelastung 

K3 = 1500 — Fj = 1500 — 608 = 892 kg 
aus B^ und F^ ergiebt sich nun der resultierende Zapfendmck 

B = Vh^^ + Fg-^ = Vl246* + 892* •^ 1533 kg 
Zur Berechnung der Welle am Nabensitz des Schwungrades (an 
welcher Stelle der gefährlichste Querschnitt der Welle liegt) haben 
wir das biegende Moment 

M, = 1533 • 750 = 1149750 
und ein verdrehendes Moment 

Mt = P' B= 5552 • 285 = 1582320 
Das ideelle Biegungsmoment für diese Stelle ist also nach Glchg. 272 

if; = A 1149750 -+- -|- V 1149750* + 1582320^ - 1653613 
8 ö 

Gestatten wir nun für Gussstahl s = 6, so wird 

1653613 = 0,i' D^b 

und hieraus der Wellendurchmesser 

8 

/ 1653613 
— ,. — -— = 149 ^^ 150 mm 
0,1 • 5 

Den vorderen Wellenzapfen herechnen wir zunächst auf 

Festigkeit und vergrOssem den gefundenen Auflagedruck A =^ 6480 kg^ 
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mit Eficksicht auf das Eigengewicht der Welle, hierbei auf 6600 kg^ 
nehmen ferner 

Lj = 2 JD, 
dann wird das biegende Moment 

M, ^ 6600 . ^ = 6600 • Z>, 

femer geht durch den Zapfen hindurch das verdrehende Moment 

Mt = 6662 • 285 = 1582320 
Benutzt man nun zur Bestimmung des ideellen Biegungsmomentes 
den Nfthrungswert, so ist, da voraussichtlich Mt !> Mb^ nach Glchg. 
272 und 276 

Mi ^ -- \z • 6600 • Z)| + 5 (0,4 • 6600 • D^ i 0,96 • 1582320)1 

oder 

Mi = 4125 D, + 949392 

Weil nun andererseits 

if;.= 0,l Dy^' 5 
so folgt: 

4126 A + 949392 = 0,1 A '^ * 6 
oder 

8250 D^ + 1898784 = Z), » 
Dieser Gleichung entspricht 

Z)j = 146 mm 
also 

L, = 2 • Z>i = 2 • 146 = 292 mm 

Hiemach betr&gt der Fl&chendrack 

6600 
146 - 292 = ^'^^^ *^ P"- ^"''^ 

femer wird nach Glchg. 195 die Beibungsarbeit 

P • n 6600 -90 ^ , , 

^ = lööö W^ - 4000-292 = ^'^ ^^ P'- ^^ 

Diese beiden Werte bleiben weit hinter den grössten zul&ssigen 
Werten zurück, es können somit die gefundenen Festigkeitsdimensionen 
beibehalten werden. 

Der hintere Wellenzapfen wird allein auf Biegung beansprucht 
und zwar beträgt der Lagerdruck B ^^ 1533 hg^ was wir mit Rück- 
sicht auf das Gewicht der Welle vergrössem wollen auf 1700 hg^ 
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Benutzen wir zur Berechnung des Zapfens die Glchg. 187, so er- 
halten wir einen Zapfendurchmesser 



D^ = 1,05 y 1700 = 43,3 ^^ 50 mm 
und eine Zapfenlänge 

Lg = 1,4 • 43,3 = 60,6 •v, 66 mm 
Hiernach wird der Flächendruck 

1700 . ^.„ , 

5b~ 65 ^ ' ^ ^^' ^^^^ 
sowie die Beibungsarbeit 

1700 -90 ^ ^ , 
4000"65 = ^'^ '"*^ P"- «"^ 
sodass auch hier die Festigkeitsdimensionen beibehalten werden können, 
b) Die Kurbel. Der Eurbelnocken erhält gewöhnlich eine 
Länge 

«2 = 1,3 • d^ 
er wird allein durch den Dampfdruck P auf Biegung beansprucht, 
seine Festigkeitsdimensionen berechnen sich somit aus Glchg. 185 
bei 8 =- 1, za 

d^ = 2,348 y ^'^ ^^^^ = 76,4 .^ 80 mm 

und 

fj = 1,3 • 75,4 = 98 •^ 100 mm 

hiemach wird der Flächendruck 

5562 
QQ . ^QQ = 0,694 kt; pr. qmm 

und beträgt nach Glchg. 195 die Beibungsarbeit bei n = 90 

5562 • 90 
4000 - 100 - '^^^ ^*^ P"- ^' 

Beide Werte überschreiten die zulässigen Ghrenzen noch nicht, 
sodass die Festigkeitsdimensionen als genügend angesehen werden 
können, jedoch zeigt gleichzeitig das letztere Besultat, dass mit 
n s=: 90 auch gerade in Bezug auf Beibungsarbeit die Grenze er- 
reicht wird. 

Die Dimensionen des Kurbelarmes werden gewöhnlich (s. § 48, 
Beispiel IX) mit Bücksicht auf das Aussehen bestimmt und hierauf 
mit Hülfe der Festigkeitsformeln geprüft. Nach praktischen Angaben 
würde die Kurbel im yorliegenden Falle etwa die in Fig. 324 an- 
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gegebenen Yerh&ltnisse bekommen, woraus sich das den Kurbelarm 
beanspruchende Drehmoment ergeben würde zu ungefllhr 

Mt = 5552 • 100 
sowie für den direkt über der Nabe liegenden Querschnitt tni vv^ das 
biegende Moment 

Mh = 5552 • 160 
somit das ideelle Biegungsmoment 

^ ^ ^^ ^3 .160+5 /"160^ + lOÖ^") -T-, 987909 

Das Widerstandsmoment des Arinquerschnittes in m^ m^ ist 

„ 70 • 160^ 

W =z - = 298667 

6 

Die grösste im Querschnitt vorkommende Spannung ist also 

Ui 987909 „ ^ , 

^ = IT ^ 298667^ ^^^ *^' P''- ^^^ 

Da eine Spannung bis zu 6 hi statthaft ist, so sind die in Fig. 324 
angegebenen Dimonsionen reichlich. In manchen Fällen wird die 
Untersuchung mehrerer Querschnitte nötig. 

c) Die Flügelstange. Die Flügelstange habe eine normale 
LUnge von 

A = 6 • Ä = 5 • 285 ~ 1425 mm 
Der Sicherheitsgrad, iür welchen dieselbe zu berechnen ist, bestimmt 
sich aus der in § 43 angegebenen Tabelle zu rund n =» 18; giebt 
man nun noch der Stange einen kreisförmigen Querschnitt, so wird 
nach Glchg. 233, mit Bezug auf die in Fig. 322 angegebenen Be- 
zeichnungen, der Durchmesser der Flügelstange in der Mitte 

4 4 

^ = 0,1 /P • i« • n = 0,1 M 5552 • 1425^ • 18 = 

= 67,1 ^^ 70 mm 
femer macht man die Stärke 

am Kurbelende 0,8 • 70 = 56 *^^ 60 mm 
. am Ejreuzkopfende 0,7 * 70 =» 49 «^^ 50 mm 
Für die Köpfe der Flügelstangen werde die in Fig. 325 angegebene 
Anordnung gewählt. 

Nach dem in § 23 über Berechnung von Flügelstangenköpfen 
Gesagten haben die einzelnen Zug- bezw. Druckquerschnitte, so lange 
nur das Material der Stange in Frage kommt, einen Querschnitt auf- 
zuweisen gleich dem halben Quadrat des Stangendurchmessers an der 
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betreffoDclen Seite. Für den in Fig. 32Ö rechts gezeichneten Kopf am 
Korbelende ist somit die Grösse dieser Querschnitte 

60« 

— - = 1800 qmm 

Hiemach bestimmt sich die Dicke a eines Bügels dieses Kopfes zn 

1800 1800 
a = —=-— = -jT^— = 22,5 .•^ 25 mm 

öü 

Um weiter die Dicke f desselben an der Keilstelle zu bestimmen, hat 

man die Dicke c des Keiles nötig, dieselbe beträgt nach Glch. 94 

im Minimum 

3 1800 3 2 • 1800 

c ^^^ — • =ss3 — . ««""v* 24 fi%m 

b h 5 95 

gebr&nchlich ist 

. = 4-= «^-^27 mm bis 

ö ö 

c = -— = -- ^^ 20 mm 

4 4 



und wählen wir 



dann ist 



nnd hieraus 



c = 25 mm 



(b — c)f= 1800 



1800 1800 

f= £ = Ö7. «K- = 32,7 •^ 35 mm 

' h — c 80 — 2b ' 

Die Abmessungen des Kreuzkopfzapfens sind in Fig. 325 an- 
genommen zu 75 bezw. 90 mm (s. weiter unten) und müssen die 
einzelnen Querschnitte des Kopfes an dieser Seite eine Grösse auf- 
weisen von 

60* 

-— = 1250 qmm 

es wird somit 

1250 1250 ,^o_>^oA 

CL = —1 — = -zr^— = 17,9 »^ 20 mm 
^ bi 70 

femer nehmen wir die Keildicke c^ 

Ci = -^ biß -f = - bis — = 23 bis 17,5 •^ 20 mm 
o 4 o 4 
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und wird dann 

1260 1260 

'^ b^ — c, 70 — 20 
Schliesslich mnss noch nach Glchg. 95 sein 

2 . 1260 2500 

d) Der Ereuzkopf. Der Kreuzkopfzapfen erh&lt, wie in § 40 
ausgeföhrt, allein anf Festigkeit berechnet, mit Bücksicht auf den 
Flftchendrucky zu kleine Abmessungen. In manchen Fällen findet 
man seinen Durchmesser 

d^ = 0,75 • d^ bis 0,8 • d^ 

auch hierbei fUlt der Fiächendruck gewöhnlich noch etwas gross 
aus. In Amerika macht man vielfach die Abmessungen des Kreuz- 
kopfzapfens gleich denjenigen des Eurbelzapfens , sodass also bei 
beiden der Zapfendruck dieselbe Grösse hat. Wegen der gerinp^eren 
Bewegung am Kreuzkopfzapfen gegenüber derjenigen am Kurbel- 
zapfen erscheint es jedoch zulässig den Flächendruck bei ersterem 
etwas grösser zu nehmen, als bei letzterem und wählen wir deshalb 
die schon in Fig. 326 eingeschriebeneu Verhältnisse 

d^ = 76 mm 
und 

l^ =1 90 m/u 
dann wird der Flächendruck 

6662 

was noch nicht zu gross sein dürfte. 

Am Kreuzkopf selbst ist nach den einwirkenden Kräften nur 
die Druckfläche zu dimensionieren, welche, s. § 19, ausser einer Ver- 
tikalkomponente aus dem Dampfdruck noch das Gewicht des Ejreuz- 
kopfes und das halbe Gewicht der Flügelstange aufzunehmen hat. 
Ersteres Gewicht kann angenommen werden zu 76 kg und berechnet 
sich das Gewicht der Flügelstange aus den gefundenen Dimensionen 
zu rund 80 kg. Gestatten wir nun einen Flächendruck von 0,02 Jcg 
auf den qmm, so wird nach Glchg. 61 die erforderliche Fläche eines 
Gleitschuhes gleich 

öj)2 (^^^^ y + ''^ + y) = ^^^^ ^'"*^ 
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Setzen wir voraus, die Maschine habe einen Bajooetrahmen , so 
macht man die Bohrung der Führung, also auch die Höhe des Kreuz- 
kopfes (s. Behber, Pohlhausen, die Konstruktion der MaschlDenelemente) 
0,8 -3) bis 0,9 -3) -- 0,8 • 380 bis 0,9 • 380 ~ 304 bis 342 -~ 325 mm 

Die Länge eines Gleitschuhes (Schleifers) kann man gleich der 

Höhe des Kreuzkopfes, hier also gleich 325 mm annehmen, dann 

wird die Breite desselben 

61300 

- = 189 -~ 200 mm 
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e) Die Kolbenstange. Nach den vorne gemachten Angaben 
wäre die Kolbonstange, nach § 44 aus Glchg. 273 zu berechnen 
und findet man, mit Hilfe der dort angegebenen Tabelle, die Kolben- 
fitangendicke 

S = 0,16 • ® = 0,16 • 380 = 67 -^ 60 mm 
n. Berechnung der Festigkeitsdimensionen eines Wasser- 
rades mit steifen Armen und seitlich angeschraubtem 

Zahnkranz. 

Fig. 326 stellt ein vollständig in Schmiedeeisen gebautes Gou- 
lissenrad dar, welches bei einem Gefälle von 3,75 m eine grösste 
Wassermenge von 0,8 cbm verarbeiten soll und 6 Umdrehungen in 
der Minute macht. Das Bad hat zwei Armkreuze mit je 10 Armen 
aus I I- Eisen und soll die schmiedeeiserne Welle durchweg von 
«in und derselben Stärke und nur an den Enden auf die Zapfen- 
durchmesser, welche ebenfalls gleich sein sollen, passend abgesetzt 
sein. 

Berechnung. Bei der Dimensionierung der einzelnen Teile 
eines Wasserrades, vielleicht mit Ausnahme des Zahnrades, erscheint 
es ratsam, einmal mit Bücksicht auf eine grössere Sicherheit und 
dann auch, da manche Effekt Verluste erst nach Passieren gewisser 
Konstruktionsteile auftreten, da wo der Effekt in einer Rechnung 
auftritt, nicht den Nutzeffekt, sondern den hydraulischen Effekt ein- 
zuführen, d. L der Effekt, der dem Wasser vermöge seiner Menge 
and des Gefälles inne wohnt; es wären dies im vorliegenden Falle 

^, 1000 • 0,8 • 3,75 ,^ ^, , 

N -^ -^ '— = 40 Pferdestärken 

Femer ist die Umfangsgeschwindigkeit 

_ n'J ) • n _ 3,14 ' 7 • 6 
V — -^^ - -^ 2,2 m 

B«bb«r, V«ttigkeiUl«hr«. 21 
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somit die ümfaDgskrafk, welche an einigen Stellen der Berech- 
nung nötig ist, 

ÜIZ = '\J^ -^ 1364 kg 
V 2,2 ^ 

Das Gewicht des Rades kann veranschlagt werden (s. C. Bach, 

Die Wasserr&der) ohne Zahnrad zu 

3 3 

Ö = 330 • a (b ' D)2 = 330 • 0,55 (1,24 • 7)T 

■^ 4620 -^ 4700 kg. 

Dss Zahnrad, bezw. der seitlich angeschraubte Zahnkranz, möge 
ein Gewicht haben von 1400 kg. 

a) Die Welle. Die Welle wird durch das Gewicht des Bades 
auf Biegung und durch den zu übertragenden Effekt zwischen doD 
beiden Armkreuzen auf Verdrehen beansprucht. Das Gewicht ver- 
teilt ^ch, da nur zwei Armkreuze vorhanden, zu gleichen Teilen, 
also mit je 2350 2:^ auf jedes Armkreuz und kommt zu dieser Be- 
lastung an der rechten Seite noch das Gewicht des Zahnkranzes; es 
ist die Welle somit belastet wie in Fig. 327 angegeben und be- 
stimmen sich die Auflagedrucke zu 

3750 • 1620 + 2350 • 300 „„_ 
Ä = -^ = 3356 A,; 

und 

B = 3750 + 2350 — 3356 = 2744 kg. 

Da die Welle durchweg dieselbe Stärke erhalten soll, so ist in 
die Rechnung das grössere der auftretenden Biegungsmomente einzu- 
führen, welches, wie ohne Weiteres ersichtlich, an der rechten Be- 
lastungsstelle liegt, und beträgt dasselbe 

Mh = 3356 • 400 =- 1342400 
Das linke Armkreuz überträgt auf die Welle den halben an 

das Rad abgegebenen Effekt und wird dieser Effekt durch die Welle 

an das zweite Armkreuz abgegeben; die zweite Hälfbe des Effektes 

wird vom Wasserrad direkt auf den Zahnkranz übertragen. Es ist 

somit das die WeUe zwischen den beiden Armkreuzen auf Verdrehen 

beanspruchende Moment 

M, = -~- . 3500 = 2387000 

sowie näherungsweise, s. Glchg. 272 und 276, 

j^^ = A [3 . 1342400 + 5 (0,4 • 1342400 + 0,96 • 2387000)]::::^ 

= 2271200. 
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Bezeichnen wir nun den Wellendarchmesser mit A ^^^ nehmen 
mit Bücksicht auf die Drehxmg 9 = 3, so wird 

2271200 = 0,1 • A' • 3 
und hieraus 

8 



/_2271! 
~0,l" 



2271200 ,^„ ^^ 

_ — = 197 ^^ 200 mm. 
o 



Da man die Welle zwischen den Nabensitzen nicht drehen wird 
so macht man die Welle in den Nabensitzen etwas stärker als 
200 mm. 

Die beiden Zapfen sollen, wie gesagt worden, gleiche Stärke 
erhalten, sind also für den grösseren Lagerdruck ^ ■-= 3356 mm 
zu berechnen. Da die Geschwindigkeit der Zapfen nur eine geringe 
ist, so braucht auf Flächendmck und Beibungsarbeit keine Bücksicht 
genommen zu werden, es genügt also dieselben allein auf Festigkeit 
zu berechnen und wir erhalten aus Glchg. 186 den Zapfendurch- 
messer = 1,604 V 3356 = 92,8*-^ 95 mm 
und die Zapfenlänge = 1,4 • 92,8 = 130 ww. 

b) Die Badarme. Bei der Berechnung der Badarme kannman 
dieselbe Annahme zugrunde legen, die in § 34 gemacht worden, so- 
dass auch hier die Olchg. 172 Gültigkeit hat, worin man für i die 
Summe der Ä.rme in beiden Armkreuzen einzusetzen hat; es bestimmt 
sich dann das erforderliche Widerstandsmoment eines Armquer- 
schnittes zu 

W ^ '^^^ :^ 3:i36^500 ^ ^^^^^^ 
s'% 6-20 

Aus den Normalprofilen für [-Eisen findet man hiernach als 
passend den in Fig. 328 angegebenen Querschnitt dessen Wider- 
standsmoment gleich 116500 ist« 

c) Der Zahnkranz. Da der Zahnkranz den wirklich rom 
Bade geleisteten Effekt zu übertragen hat, so hat man zur Berech- 
nung desselben den hydraulischen Effekt noch mit dem Wirkungs- 
grad des Wasserrades zu multiplizieren. Dieser Wirkungsgrad kann 
hier zu 0,75 angenommen werden. Nehmen wir femer den Teilkreis- 
radius des Zahnkranzes gleich 3250 mm, so wird die durch den 
Zahnkranz zu übeitragende Kraft 

0,75 .^^^^ 1364 = 1102 lig 
3250 ^ 

21* 
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machen wir nun noch die Zahnbreite gleich der dreifachen Teilung, 
80 berechnet sich die Zahnieilang aus Glchg. 179, in welche man 
wegen v = 2,2 m s = 2,1 einsetzen muss, zu 



= 4.1 />^^^ 



es wird also die Zähnezahl 

Z = liLl/o— = 376.7 - 376 
54,2 

Die genaue Zahnteilung wird demnach 

2 n • 3250 
i = —^ = 54,3 mm, 

sowie die übrigen Zahnverhältnisse 

Zahnbreite .... 3't—S' 54,3 *-^ 162 mm 
Kopfhöhe . . . . 0,3 • ^ -: 0,3 • 54,3 '^ 16 mm 
Fusshöhe . . . . 0,4 • ^ = 0,4 • 54,3 -^ 22 mm 

Zahndicke . . . . ^^ • ^ = —- • 54,3 *^^ 26 mm 

21 21 ' 



III. Berechnung der Festigkeitsdimensionen eines nach 
dem Suspensionsprinzip gebauten Wasserrades. 

Das in Fig. 329 dai'gestellte, nach dem Suspensionsprinzip ge- 
baute, oberschlächtige Wasserrad, giebt bei einem Wirkungsgrad von 
0,72 und einem Qef&Ue von 6,8 m eine Nutzleistung von 50 Pferde- 
stärken, welcher Effekt durch zwei, an den äusseren Badkränzen an- 
geschraubte, Zahnkränze an das Triebwerk abgegeben wird. Das Bad 
arbeitet mit einer Umfangsgeschwindigkeit von 1,75 m. Das ganze 
Bad, sowie auch die Welle bestehen aus Schmiedeeisen, und hat das 
Bad wegen seiner Breite drei Armkreuze. Es sollen die einzelnen 
Teile des Badbaues berechnet werden. 

Berechnung. Bei diesem System hat die Welle nur das (Ge- 
wicht des Bades zu tragen; die Elrafbabgabe erfolgt direkt vom 
Wasserrad an die Zahnkränze. Die Üebertragung des Badgewichtes 
erfolgt durch radialgestellte Zugstangen, die Badialstangen, welche 
hier die Arme bei anderen Bädern vertreten. Passend angeordnete 
Diagonalstangen verhindern Horizontalschwankungen und sind schliess- 
lich am inneren Umfange des Bades sogenannte ümfangsstangen , in 
schräger Bichtung von dem einen zum anderen Badkranze laufend. 
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angebracht, durch welche die Kraft von den Badkränzen, an denen 
eine direkte Kraftabgabe nach aussen hin durch Zahnkränze nicht 
stattfindet, nach den taii Zahnkränzen versehenen Badkränzen über- 
tragen wird, welche also ein Verwinden der Badkränze gegeneinander 
verhindern. AUe Stangen dieses Systems sind so anzuordnen, dass 
sie nur auf Zug beansprucht werden. 

Von Einfluss auf die einzelnen Teile des Badbaues ist, das Ge- 
wicht des Bades, das Gewicht des im Bade enthaltenen Wassers und 
die durch das Bad zu übertragende Umfangskraft , welche Grössen 
daher zunächst bestimmt werden sollen. 

Das Gewicht des Bades ohne Zahnkränze kann nach „0. Bach^ 
Die Wasserräder'' veranschlagt werden zu 

8 3 

ö ^ 640 • a (6 • D)T = 640 • 0,38 (3,8 • 6,08)T = 

= 22783 -^ 22800 kg 
und sei das Gewicht eines jeden Zahnkranzes angenonmien zu 2000 kg. 
Zur Bestimmung des Gewichtes des im Bade befindlichen Wassers 
kann man annehmen, dass der Wasser enthaltene Teil des Bad- 
kranzes zu - wirklich mit Wasser gefüllt ist (Füllungskoöffizient 
o 

=: ~). Nehmen wir an, der Wasser enthaltene Teil des Badkranzes 
3 

betrage -~ des ganzen Kranzes, so wäre nach den in Fig. 329 ein- 

geschriebenen Abmessungen die im Bade befindliche Wassermenge 

~- ' (6,08^ — 5,32^) -J • 3,8 • -J- ^ 4,31 cbm 

entsprechend einem Gewicht von rund 4300 kg. Die durch das Bad 

zu übertragende umfangskraft beträgt 

76 • JV^= 76 • 50 „,,^ , 

— — ,, — 2143 kg. 

V 1,75 ^ 

a) Die Welle. Die Belastung der Welle bei mehr als zwei 
Armkreuzen, bezw. die Verteilung des Badgewichtes auf die ver- 
schiedenen Armkreuze lässt sich nicht genau bestimmen, man nimmt 
hierbei gewöhnlich an, dass auf den zwischenliegenden Armkreuzen 
das Bad der Breite nach geteilt sei , also auf jedes derselben das 
halbe Gewicht der dort zusammenstossenden Teile falle, es würde 
dann, wie im vorliegenden Falle, bei drei Armkreuzen auf das 
mittlere das halbe Badgewicht, hier 
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22800 



2 

und auf jedes der beiden äusseren 

22800 



^ 11400 kg 



5700 kg 



4 

kommen. Zu letzterer Belastung kommt dann noch für jede Seite 
das Gewicht eines Zahnkranzes mit je 2000 kg hinzu, sodass die 
Belastung der Welle sich gestaltet wie in Fig. 330 angegeben ist. 
Das Gewicht des im Bade enthaltenen Wassers kann hierbei vernach- 
lässigt werden, weil dasselbe durch die Rad- und Zahnkränze direkt 
Auf das Triebwerk übertragen wird. Wegen der symmetrischen An- 
ordnung der Belastungen auf der Welle werden die Lagerreaktionen 

^ =. ^ = 1 (11400 + 2 • 7700) ^ 13400 kg 

somit ist für die Wellenmitte das biegende Moment 

Ml = 13400 • 2280 - 7700 • 1930 = 16691000, 
sowie für die beiden äusseren Belastungsstellen 

M^ = 7700 • 350 =^ 2695000 

Bezeichnet man nun noch den Wellendurchmesser in der Mitte 
mit Dl , denjenigen an den äusseren Belastungsstellen mit Jf^ , and 
nimmt 5=3, so wird 

15691000 -=0,1 • 7),»- 3 
und 



2695000 = 0,1 • D^ 



8 



und hieraus 



s 

A = l/ 16691000 

— = 374 *»^^ 375 mm 

0,1 • 3 



9 

V 



sowie 



^2 -- I ' 2695Ö00 

[ ~7)T^~ =^- ^^^ -^210 lUiu 

Die beiden Endzapfen brauchen, wie schon im vorangegangenen 
Beispiel angeführt, nur auf Festigkeit berechnet zu werden und findet 
man deren Durchmesser mit Hilfe der Glchg. 186 zu 

d = 1,604 V 134ÖÖ~^ 186 mm 
und deren Länge 

l ^ 1,4 • 185 = 259 «^260 mm. 
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h) Die Badialstangen. Von den Badialstangen kommen 
immer nnr diejenigen znm Tragen, die sieb augenblicklich in der 
Tutoren Badb&lfte befinden und nimmt man hierbei immer an, dass 
eine einzige Stange imstande sein mass, das auf das betreffende Arm- 
kreuz entfallende Gewicht allein zu tragen. Da man nun aus prak- 
tischen Gründen allen Badialstangen dieselbe Stärke geben wird, so 
smd dieselben für die grösste in einem Armkreuz vorkommende Be- 
lastung, hier also for 11400 hij zu berechnen. Gestatten wir s --^ 6, 
so wird der erforderliche Querschnitt einer solchen Stange 

11400 ,^^^ 
- - — = 1900 qmm, 
o 

dem entspricht, unter der Voraussetzung, dass die Arme aus Bund- 
eisen gefertigt werden, ein Durchmesser von rund 

3^ = 60 mm, 

c) Die Diagonal Stangen. Da auf die Diagonalstangen eine 
direkte, bestimmbare Kraftein Wirkung nicht stattfindet, dieselben nur 
durch Zufälligkeiten veranlasste Horizontalschwankungen verhindern 
sollen, so ist eine theoretische Berechnung dieser Stangen ausge- 
schlossen, man giebt ihnen gewöhnlich eine solche Stärke, dass ihr 
Querschnitt gleich dem 0,6-fachen desjenigen der Badialstangen ist, 
hier also gleich 

0,6 • 1900 = 1140 qmm 
Dem entspricht ein Durchmesser von rund 

Jg = 38 mm. 

d) Die Umfangsstangen. Diese Stangen haben, wie vor- 
bemerkt, den auf den mittleren Badkranz entfallenden Wasser- 
druck auf die äusseren Badkränze zu übertragen. Nehmen wir die 
Verteilung dieser Belastung auf die drei Badkränze als in derselbt^u 
Art vor sich gehend an wie diejenige des Eigengewichtes des Bades, 
80 würde also auf den mittleren Badkranz ein Wasserdruck 
kommen von 

4300 „,,^, 

— ^ 2150 kg 

welcher durch die Umfangsstangen auf die Zahnkränze übertragen 
werden muss. Hierbei sind aber nicht alle Umfangsstangen gleich- 
massig beteiligt, sondern einmal nur diejenigen, welche auf der 
wassergefullten Seite liegen und von diesen hauptsächlich immer nur 
die, welche in der Höhe der Badmitte angekommen sind, während 
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der anf die höher oder tieferliegenden ümfangsstangen ü&llende Teil 

nur gering ist. Es wird hiemach der Wirklichkeit ziemlich nahe 

kommen, wenn man annimmt, dass war zwei Paar im mittleren Kranz 

zusammenstossender Ümfangsstangen eigentlich zur Wirkung kommen, 

sodass jedes dieser Paare eine Kraft zu ühertragen hat von 

2150 ^^^^ , 
— g— -^ 1076 kg 

Nehmen wir nun an, dass das Bad 12 Paare solcher ümfangs- 
stangen besitzt (gleich der Zahl der Radialstangen in einem Arm- 
kreuz), so ergiebt sich die in Fig. 331 dargestellte Anordnang, 
welche einen Teil des abgewickelten inneren Badumfanges darstellt 
Bezeichnet nun noch Pq die oben gefundene, durch ein Paar üm- 
fangsstangen zu übertragende Kraft, so zerlegt dieselbe sich im Punkte 
Ä in zwei in die Bichtungen der ümfangsstangen fallende Kompo- 
nenten S von der Grösse 



S = 







2 ' sin a 

durch welche diese Stangen auf Zug beansprucht werden. Nach den 
in Fig. 331 eingeschriebenen Verhältnissen ist 



dem entspricht 



somit wird 



1393 

'""^ « = T900 = ^•'^^^ 



sin a = 0,591 



^^075_ 

2 • 0,591 ^ 



Da die Belastung dieser Stangen zwischen und obigem Maxi- 
malwert wechselt, so wäre allein mit Bücksicht hierauf die zulässige 
Inanspruchnahme gleich 6 zu wählen, da aber femer durch die An- 
zugsvorrichtungen noch weitere Spannungen hinzutreten, so nehmen 
wir nach § 5 

8 =:. 0.75 . 6 = 4,5 kg 
es wird somit der erforderliche Querschnitt einer solchen Stange 

— - = 203 qmm 
4,5 

dem entspricht ein Durchmesser von 16,1 mm, wofEbr wir jedoch 

nehmen 

(fj = 20 mm 
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e) Die Zahnkränze. Die durch die Zahnkränze zn über- 
tragende ümfangskraft beträgt, wie oben berechnet, 2143 kg, welche 
sich gleichmässig auf beide Kränze verteilt; da femer der Teilkreis- 
radins, wie in Fig. 329 eingeschrieben, 2750 mm betragen soll, so 
reduziert sich die für jeden Zahnkranz zu übertragende Erafb am 
Teilkreisradius, zu 

— . 2760 --— = 1521 kg 
2 2750 ^ 

Die Zahnteilung berechnet sich nun aus Olchg. 179, in welche 

wir a = 3 annehmen und s = 2,1 zu setzen haben, zu 



l/l521 

^ = 4,1 V -^ 63»7 

' '^3-2,1 



mm 



wonach die Zähnezahl beträgt 

2jJU4^2750 _ _ 270 

63,7 

und wird dann die genaue Teilung 

2 • 3,14 • 2750 

t z=z — 64 wm 

270 

Die übrigen Zahnverhältnisse sind: 

Zahnbreite . . . . = 3 • / -= 3 • 64 = 192 mm 

Kopf höhe . . . . = 0,3 • < = 0,3 • 64 «^ 19 mm 

Fusshöhe . . . . = 0,4 • < = 0,4 • 64 ,^ 26 mm 

Zalmdicke . . . . ==—•< = —-• 64 .^ 30 wm 

Ein Vergleich der aus den gefundenen Verhältnissen sich be- 
rechnenden Gewichte mit den der Rechnung zugprunde gelegten, wird 
in jedem einzelnen Falle erforderlich sein. 



IV. Berechnung der Festigkeitsdimensionen der einzelnen 

Teile einer Turbinenanlage. 

Fig. 332 giebt die Anlage einer Girard-Partialturbine, welche 
bei einem konstanten GefÄlle von 12 m und einer grössten Wasser- 
menge von 1,08 chm eine Nutzleistung von 130 Pferdestärken bei 
115 Umdrehungen in der Minute giebt. Die Turbine ist bei Ver- 
arbeitung der grössten Wassermenge zur Hälfte beaufschlagt und sind 
die Leitkanäle in zwei diametral gegenüberliegenden Gruppen ange- 
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ordnet. Die Begulierang erfolg't durch einen Schmetterlingsschieber, 
dessen beide H&lfte gleichzeitig mittelst eines aof demselben ange- 
brachten Zahnkranzes gedreht werden; in vollständig geöffnetem Zu- 
stande liegen die Hftlften des Schmetterlingsschiebers zwischen den 
beiden Grappen der Leitradkan&le. 

Die übögen Yarhältnisse der Anlage sind aus Fig. 332 er- 
sichtlich. 

Berechnung. Die die einzelnen Teile belastenden Gewichte 
sollen, soweit das angängig, aus den im Folgenden zu berechnenden 
Abmessungen bestimmt werden; ausser diesen sei das Gewicht des 
Laufrades zu 600 kg angenommen. Femer ist im Verlaufe der Rech- 
nung erforderlich, die ümfangskraft und der vertikale Wasserdruck 
auf das Laufrad. Zur Bestimmung der ersteren hat man zunächst 
die mittlere Umfangsgeschwindigkeit des Laufrades 

n' R-n 3,14 • 0,6 • 115 „ ^^^ 
. -^ -^^ ==-1 30 — = 7.226 m 

folglich die Ümfangskraft 

Ib'N 76 • 130 ,,,^, 
V 7,226 ^ 

Nach den Angaben in Beispiel 11, § 42 berechnet sich, wenn 
man die Neigung des mittleren Schaufelelementes im Laufrade an- 
nimmt zu 60^, der vertikale Wasserdruck auf das Laufrad zu 

'^^^ 1136 leg. 



tang bO^ 

a) Das Kegelradgetriebe. Von den beiden Kegelrädern 
soll das treibende Bad mit Holzkämmen versehen sein und das ge- 
triebene, kleinere Rad 45 Zähne erhalten, es bekommt dann, bei den 
in Fig. 332 eingeschriebenen Umdrehungszahlen, das grössere Rad 
eine Zähnezahl gleich 

45 ^ = 64,8 ^ 66 
llö 

Das durch letzteres Rad zu übertragende Moment beträgt 

N ISO 

716661 — - 716561 -~ — 809714 
n 115 

Die Umfangsgeschwindigkeit dieses Rades wird annähernd 8 m 
betragen, wonach für Eisenräder die zulässige Inanspruchnahme 
(s. § 35) zu 1,7 angenommen werden kann; machen wir ferner die 
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Zahnbreite gleich der 3-facheii Zahnteilung, so wird nach Qlohg. 182 
die Zahnteilang für Eiflenrftder betragen 

8 



/_8ög 
3~~i7 



4,733 V o--?^^ = 67,4 mm 



für Holz-Eisenr&der wird nach § 35 die Teilung 

t — 1,26 • 67,4 -^ - 85 mm 

Der Teilkreisradius dieses Rades ist somit 

e, ' t 55-85 
r, = -»— = 2 .-3^j^ = 744,4 ^ 745 mm 

es wird also die Umfangsgeschwindigkeit 

3,14 • 0,745 • 115 
3Ö~ -^^^ 

Da oben angenommene zulässige Inanspruchnahme von 1,7 noch 
bei 9 //' Umfangsgeschwindigkeit nicht zu gross sein dürfte, können 
die gefundenen Verhältnisse beibehalten werden. 

Weiter wird der Teilkreisradius des zweiten Bades 

45 
r, = 745 -- = 659,5 mm 
55 

sowie die Zahnverhältnisse. 

Zahnbreite 3 • * = 3 • 85 = 265 mw 

Kopf höhe 0,3 •«= 0,3 • 85 ^^ 26 mi» 

Fnsshöhe 0,4 • < = 0,4 • 85 = 34 vttn 

16 16 

Dicke des Eisenzahnes . . -—•<=:--• 85 =^ 34 mm 

40 40 

23 23 

, , Holzzahnes . . v;; ' ^ = .a ' 86 <^^49 mm 

40 40 

Das Gewicht des auf der verlängerten Turbinenwelle sitzenden 
Holzkammrades, durch welches der Turbinenzapfen belastet wird, 
kann als Stirnrad nach v. Reiche geschätzt werden zu 

0,09 D'h't = 0,09 • 149 • 25,5 • 8,5 = 2906 
als konisches Rad reduziert sich sein Oewicht auf 

0,92 • 2906 = 2674 Ä/. 

b) Die vertikale Welle. Die Welle, als Verlängerung der 
Turbinen welle, hat einen Effekt von 130 Pferdestärken bei n = 115 
Umdrehungen in der Minute zu übertragen, es ist also für diese 
Welle 

n 115 
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somit dieselbe nach § 47 ans Glchg. 246 zu berechnen, welche 
ergiebt 

4 

d = 120 l/if J- = 124 mm 

115 

was wir mit Bücksicht anf die Dmckbelastnng vergrössem wollen anf 

d = 130 mm 
Eine weitere YergrÖssemng, wie sie in § 47 für erste Antriebs- 
wellen gegeben, ist hier nicht nötig, da wegen der stehenden An- 
ordnung Biegungsbeanspruchungen nicht auftreten. Das Gewicht 
dieser Welle beträgt bei 2 m Länge rund 210 kg. 

c) Der Turbinenzapfen. Ausser durch die gefundenen, bezw. 
angenommenen Gewichte, wird der Zapfen noch belastet durch das 
(Gewicht der hohlen gusseisernen Turbinenwelle, deren Dimensionen, 
als abhäDgig von der in ihr befindlichen Tragsäule, dadurch also 
wieder von der Belastung des Zapfens, noch nicht bestimmt werden 
konnten. Dieses Gewicht sei angenommen zu 400 kg» Hiemach 
setzt sich die Belastung des Turbinenzapfens wie folgt zusammen: 

Vertikaler Wasserdruck 1135 kg 

Gewicht des Laufrades . • . ... . ... 600 kg 

Gewicht der Turbinenwelle 400 kg 

Gewicht der schmiedeeisernen Welle .... 210 kg 

Gewicht des Zahnrades 2674 kg 

in Summa 5019..^ 5020 Ä^ 
Dieser Zapfen braucht nur auf Flächendruck berechnet zu 
werden und sei, wegen der grossen Umdrehungszahl die zulässige 
Flächenpressung zu 0,85 kg pr. qmm angenommen, sodass die er- 
forderliche Querschnittsfläche des Zapfens beträgt 

6020 ,^^, 
— — -— = 5906 qmm 
0,85 ^ 

Dem entspricht ein Zapfendurchmesser von 86,8 mm, welcher 
zu 90 mm ausgeführt werden soll. 

d) Die Tragsäule. Die Tragsäule wird durch die Zapfen- 
belastung von 5020 kg auf Zerknicken beansprucht und berechnet 
sich deren Durchmesser nach dem in Beispiel 11, § 42 Angeführten zu 

4 4 

l/ P . ^2 n ./■ 5020 . 2200« -5 .q o ^ «a 

1/ — = 1/ ;— 59,2 -^^ 60 mm 

^ 0,05 .n^.E ^ 0,05 • 3,14* • 20000 
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e) Die hohle Tarbinenwelle (ygl. Beispiel 11, § 45). Be- 
zeichnen wir den äusseren Durchmesser dieser Welle mit D und 
machen den inneren gleich 0,6 * D, so wird das polare Widerstands- 
moment des Wellenquei-schnittes 

Das durch dieselbe zu übertragende Drehmoment ist 

M = 1350 • 600 
wählen wir nun noch die zulässige Inanspruchnahme des Ousseisens 
gleich 1, so wird 

1350 • 600 = 0,171 • D» • 1 
und hieraus der äussere Welldurchmesser 

9 



i>./ 



1360 ■ 600. ^ ^^ _ „„ ^ 



0,171 
der innere Durchmesser wird also 

0,6 • 168 = 101 mm -~ 100 mm 
Ausser auf Verdrehen wird die Welle durch den vertikalen 
Wasserdruck noch auf Zug beansprucht, jedoch ist die dadurch ver- 
anlasste Mehrbelastung, wie aus Beispiel II, § 48 hervorgeht, nur 
gering, und dürften die oben gefundenen und abgerundeten Masse 
genügend sein, jedoch ist auf jeden Fall eine Eontrolle nötig. 

f) Die Arme des Laufrades. Die Arme des Laufrades 
werden durch die zu übertragende ümfangskrafb mit dem Moment 

ifj = 1350 • 600 
auf Biegung beansprucht in horizontaler Richtung, sowie in verti- 
kaler Richtung durch den Wasserdruck mit dem Moment 

ifj = 1135 • 600 

Wir geben dem Laufrade 6 Arme von T- förmigem Querschnitt 

und nehmen an, dass die horizontalen Bippen das Moment J/^ , die 

vertikalen das Moment M^ aufiiehmen. Die horizontalen Bippen 

können nach Glchg. 177 dimensioniert werden und erhält man hieraus 

die Höhe derselben in der Badmitte gemessen 

8 

oo^„l/l350- 600 

3,307 y ^^ = 170 mm 

sowie deren Dicke zu 

170 



= 34 win ""^ 35 mm 
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Weiter kann angenommen werden, dass das Moment 3/^ sicli 
gleichmässig auf sämtliche Arme verteilt, sodass jede Vertikalrippe 
derselben mit dem Moment 

1135-600 ,,«,^^ 

=- 113500 

6 

belastet ist. Nehmen wir die Dicke dieser Bippen zu 30 mm an, 

and bezeichnen deren Höhe in der Badmitte gemessen mit /i, so ist 

das Widerstandsmoment des Bippen querschnittes 

6 
rechnen wir non noch, wie in § 34 mit s = 2,5, so wird 

113500 = 5 • Ä'^ • 2,5 
and hieraas 



l/ 113500 



h ^-^ y - --'-— = 95,3 -^ 100 mm 
5 • 2,5 

Bei elliptischem Armqaerschnitt lässt sich die Berechnang nicht 
so leicht wie vorstehend darchfahren und wird man dann am ein- 
fachsten derart verfahren, dass man die Arme nach if, berechnet 
und die gefundenen Abmessungen, entsprechend der vertikalen Wasser- 
belastung, nach Oefuhl vergrössert. 

g) Die Beguliervorrichtung. Der zur Begalierung dienende 
Schmetterlingsschieber hat, wie in Fig. 332 eingeschrieben, eine 
Breite von 200 mm und eine mittlere Länge, wie aus der Beschrei- 
bung der Turbine hervorgeht, gleich dem halben Umfang eines 
Kreises von 1200 mm Durchmesser, also von 1885 mm. Der Schieber 
bietet hiernach dem Wasser eine Druckfläche von 

20 • 188,5 = 3770 qc. 

Die auf dem Schieber lastende Wassersäule hat, da das Gefälle 
12 m, und die Entfernung von Obei-fläche Laufrad bis Unterwasser- 
spiegel 400 mm beträgt (s. Fig. 332) eine Höhe von 12 — 0,4 m; 
vernachlässigen wir das Eigengewicht des Schiebers, sowie die da- 
durch entstehende Beibung, und rechnen deshalb mit dem ganzen 
Gefälle von 12 m, entsprechend einen Druck von 1,2 Atm., so ist 
der auf dem Schieber lastende Wasserdruck 

3770 • 1,2 =:r 4524 kg 

Der Beibungskoeffizient zwischen Gusseisen und Gusseisen in 
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Wasser beträgt 0,31, somit der durch den berechneten Wasserdmok 
hervorgerufene Reibungswiderstand 

0,31 ' 4524 »» 1402 lg 
welches gleichzeitig die Kraft ist, die am mittleren Radius des 
Schiebers angreifend nötig ist, den Schieber zti bewegen, und da 
ferner der mittlere Radius des Schiebers gleichzeitig als Teilkreis* 
radius des zur Bewegung dienenden Zahnkranzes angenommen werden 
kann, so ist obige Kraft auch der Zahndruck jenes Oetriebes und 
berechnet sich die Zahnteilung, bei a = 3, aus Olchg. 180 zu 

2, 74 y — ^- == 59,2 mm 
3 

Greben wir dem Triebling 10 Zähne, so erhält derselbe einen 

Radius von 

10 • 59,2 
2 . 3^4^ = 94,3 -^ 9o mm 

welcher Abrundung eine genaue Teilung entspricht von 

2 • 3,14 • 95 

== 59,69 mm 

das zum Drehen des Schiebers erforderliche Moment ist bierDach 
theoretisch 

1402 • 95 = 133190 
sodass nach Olchg. 263 der Durchmesser der Schneckenrad welle 
beträgt 



V 



4,125 1/133190 rr. 78,8 -^ 85 mm 



welch starke Abrundung mit Rücksicht auf Biegungsbeanspruchung etc. 
wünschenswert erscheint. 

Man kann nun annehmen^ dass diese Welle mit einer Kraft 
gleich obigem Zahnrad gegen das Lager angepresst wird, wodurch 
em Reibungswiderstand entsteht, der ebenfalls durch das äussere Ge- 
triebe überwunden werden muss. Den Zapfenreibungskoeffizienten 
kann man hier zu 0,1 annehmen, es wird dann genannter Reibungs- 
widerstand 

0,1 • 1402 -^ 140 kg 
und da derselbe am Umfang der Welle von 85 mm Durchmesser 

thätig, so ist zur Überwindung desselben ein Moment erforderlich von 

85 
140 . -- ---^ 5950 
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«8 ist somit das durch das Schneckengetriebe zu überwindende Moment 

133190 + 5950 =^ 139140 

Zur Erzielung der erforderlichen Übersetzung sei zwischen Kurbel 
und Schneckengetriebe noch ein Eegelradpaar angeordnet mit einer 
Übersetzung von 1:3. Nehmen wir nun die Kraft eines Arbeiters 
an der Kurbel gleich 10 kg^ die Kurbellänge gleich 350 mm, sowie 
den Wirkungsgrad des Kegelradgetriebes zu 0,9, so ist das zum 
Drehen der Schnecke aufgewendete Moment 

0,9 • 3 • 10 • 350 = 9450 

Nehmen wir nun weiter für das Schneckengetriebe eine ein- 
gängige Schnecke, sowie den Wirkungsgrad dieses Getriebes gleich 

-^ (s. Bebber, Pohlhausen die Konstruktion der Maschinenelemente) 
3 

80 wird die Zfthnezahl des Schneckenrades 

1 139140 



(i) 



=: 44.2 "^ 45 
9450 

3 ' 

Femer wird die Zahnteilung dieses Bades nach Glchg. 182, 

mit 8 =- 2,5 und a = 2 

8 



l/_139140 



^,733 1/ -—-, — ~ = 40,3 mm 
' '^ 2 • 2,5 • 45 

8omit der Teilkreisradius 

t^-o^?!.^ = 288,8 ^^ 290 mm 
2 • 3,14 

nach welcher Abrundung die genaue Zahnteilung beträgt 

2jJ^,_290 ^ ^^^^ ^^ 
45 
Den mittleren Schneckenradius macht man 

1,6 • 40,5 = 64,8 -^ 65 mm 
Die Schneckenwelle erhält nach Glchg. 263 einen Durch- 
messer von 

4 

4,125 \^9450 -^ 40,8 ^^42 mm 
Bei der Berechnung des oberen Kegelradgetriebes nimmt man 
die Zähnezahl des kleinen Bades an, etwa zu 12, bestimmt aus 
Glchg. 182 die Zahnteilung und dann weiter die Badien und übrigen 
Zahndimensionen, wie schon in mehreren vorangegangenen Bech- 
nungen durchgefdhrt worden ist 
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h. Die Drosselklappe im Zoleitnngsrohr. Der Normaldmck 
des Wassers gegen die geschlossene Drosselklappe ist gleich dem 
Gewicht einer Wassersäule vom Querschnitt gleich der Fläche der 
Drosselklappe und einer Höhe gleich dem Abstand des Schwerpunktes 
der Klappe vom Waßserspiegel, wofür wir hier der Sicherheit wegen, 
das ganze Gefälle von 12 m einführen wollen. Die Form der Klappe 
ist eine Ellipse, deren kleine Axe der Bohrdurchmesser 1000 mm ist 
und deren grosse Axe, wenn die Drosselklappe im geschlossenen 
Zustande unter 60^ geneigt steht, sich berechnet zu 

1000 1000 

— : a"^^ 1100 mm 



sin 60« 0,866 
es ist somit die Grösse der Klappe 

~ n ' 1000 • 1156 z.-^ 906675 qmm 
4 

Rechnet man mit Dezimeter als Einheit, so ergiebt sich obiger 

Normaldruck zu 

90,7 • 120 = 10884 kg 

Dieser Druck wird aufgenommen von der Axe der Klappe, be.zw. 
zur Hälfte mit 5442 kg von dem hinteren Zapfen der Axe, dessen 
Durchmesser, da wegen der geringen Bewegung aut Verschleiss keine 
Bücksicht genommen zu werden braucht, sich aus Glchg. 184 be- 
rechnet worin man a = 1^2 und 8 = ß einsetzen kann und erhält 
dann für die Zapfenstärke 

^^, l/l,2 • 6442" „„^ 

2,24 1/ ^ 73,9 .^ 76 mm 

6 

sowie für die Zapfenlänge 

1,2 • 76 = 90 mm 

Die Axe selbst erhält einen grösseren Durchmesser als der eben 
berechnete Zapfen, weil dieselbe beim Drehen der Klappe noch auf 
Torsion beansprucht wird; es sei dieser Durchmesser zunächst zu 
90 mm angenommen. Der beim Drehen der Klappe zu überwindende 
Widerstand ist hauptsächlich der Reibungs widerstand in den Zapfen, 
da der Wasserdruck auf die beiden Klappenhälften sich gegenseitig 
aufhebt. Der auf jeden Zapfen kommende Beibungswiderstand ist 
bei einem Beibungskofiftizienten von 0,1, gleich 

0,1 • 6442 ^^ 646 kg 

Bob bar, VMtIgkeitalabi«. 22 
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und das Moment derselben 

646 {-^- + -g ; = 44963 

welches gleichzeitig das die Axe beanspmchende Drehmoment ist. 

Der Hebelsarm der biegenden Kraft an der Seite an welcher 

die Axe nach aussen tritt, sei zu 80 mm angenommen, sodass das 

biegende Moment betrftgt 

6442 • 80 » 435360 

es ist somit das ideelle Biegongsmoment nach Qlchg. 272 nnd 27& 
~ [3 • 43B360 + 6 (0,96 • 43B360 + 0,4 • 44963)] = 435717 

o 

Bei 6 kg zulässiger Inanspruchnahme ist also, wenn d der ge- 
suchte Durchmesser ist, 

436717 -- 0,1 • rf» • 6 

und hieraus 

^ 

1/435717 
d ==z y - ^—^ =- 89,9 .^ 90 mm 
^ 0,1 • 6 ' 

Zum Drehen der Drosselklappe werde ein Schneckengetriebe an- 
gewendet und die Schnecke, ohne weitere (Versetzung, durch ein& 
Kurbel von 250 mm Länge mit einer Kraft von 6 kg gedreht, sodasa 
das Kraftmoment beträgt 

250 • 8 -^ 2000 

Unter Annahme derselben Verhältnisse wie bei dem vorher be- 
rechneten Schneckengetriebe der Beguliervorrichtung erhält man die 

Zähnezahl des Schneckenrades zu 

1 44963 ^„^ 

Tl\ -2000=^^'^-^^^ 

und findet man ebenso wieder nach Olchg. 183 die Zahnteilung^ 
dieses Bades zu 

8 



sowie der Teilkreisradius 

68 • 24,1 

-2^3X4" =^ ''' '^^ 
Da die Drehung der Klappe nur um 60^ erfolgt, so ist es nicht 
nötig das Schneckenrad vollständig auszuführen, sondern es genügt 
die Anwendung eines Quadranten. 
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i. Das Zaleitnng^srohr. Die anf die Wandung des Zu- 

leitangsrohres während des Durchflusses drückende Wasssers&ule hat 

eine Höhe gleich dem GefftUe rermindert um die Oeschwindigkeits- 

höhe, da jedoch auch der Fall eintreten kann, dass das Wasser im 

Bohre zur Buhe kommt, so ist mit dem ganzen Oef&lle Ton 12 m, 

entsprechend einem Druck von 1,2 Atm. zu rechnen und es ergiebt 

sich die Bohrwandst&rke der schmiedeeisernen Bohre nach Olchg. 37 zu 

„ . 100 • 1,2 

3 + -göTT" = ^'2 .^ 5 mm 

k. Die Trftger. Die Turbine ruht, wie aus Fig. 332 er- 
sichtlich auf zwei J-Trftger von 2800 mm freitragende Länge. Die 
Gebamtbelastung dieser beiden Träger setzt sich wie folgt zusammen : 

Gewicht des Laufrades mit Zubehör 600 kg 

Gewicht des Wasserkastens 2500 „ 

Wasserdruck auf den Boden des Wasserkastens, rund . . 23000 „ 

zusammen 26100 kg 
sodass also auf jeden Träger eine Belastung von 13050 kg kommt, 
welche wir uns in der Mitte desselben angreifend denken. Gestatten 
wir für die Träger eine zulässige Inanspruchnahme 7on 7,5 kt/ pr. qmm, 
so wird nach Glchg. 198 das erforderliche Widerstandsmoment des 
Trägerquerschnittes 

.o^.^ 2800 
13050 - - 

TT = — = 1,-T = 1218000 

8 7,5 

dem entspricht von den Normalprofilen der in Fig. 333 angegebene 
Querschnitt, welcher ein Widerstandsmoment zeigt gleich 1274100 



§ 54. Eisenkoustruktiotten. 

Die Berechnung der, in den als Gitterwerke ausgeführten Eisen- 
konstruktionen, vorkommenden Spannungen der einzelnen Stäbe ge- 
schieht am einfachsten nach der Bitter'schen Methode der statischen 
Momente, wie sie in Bitte r's Lehrbach der technischen Mechanik, 
sowie in dessen Bereclmung von Dach- und Brückenkonstruktionen 
angegeben ist. In den angeführten Werken wird zunächst aufrnerk- 
sam gemacht auf die unzweckmässige Materialausnutzung bei auf 
Biegung beanspruchten massiven Trägem infolge der ungleichmässigen 

22* 



— 340 — 

Verteilung der Spannnngen in den Qaerschnittsflächen derselben (siehe 
auch § 27, 31 und 32 des vorliegenden Werkes). Dieser Übelstand 
wird vermieden, wie dann weiter angeführt, wenn man den massiven 
Tragbalken ersetzt durch ein System geradliniger Stangen, welche in 
den Knotenpunkten gelenkig miteinander verbunden sind und welche 
Gelenkpunkte ausschliesslich als Belastungspunkte gewählt werden. 
In einem solchen System können in den einzelnen Stangen nur Zug- 
oder Druckspannungen auftreten. 

Um nun die Spannungen in den einzelnen Stangen zu finden, 
verfahre man wie folgt: Man bestimme zunächst die auf die 
Konstruktion einwirkenden äusseren Kräfte, bestehend in 
den Gewichten, welche die einzelnen Belastungspunkte zu tragen 
haben und in den Gegendrücken der festen Stützpunkte, zerlege 
hierauf durch eine Schnittfläche, welche die Stange, 
deren Spannung bestimmt werden soll durchschneidet, 
die ganze Konstruktion in zwei Teile, denke die inneren 
Spannungen durch äussere Kräfte ersetzt, welche in die 
Bichtungen der Stangen hineinfallen und stelle die Glei- 
chung der statischen Momente sämtlicher an dem betrach- 
teten Teil wirkenden inneren und äusseren Kräfte inbe- 
zug auf einen beliebigen Punkt auf Um in letzterer Glei- 
chung stets nur eine Unbekannte zu erhalten, lege man 
die erwähnte Schnittfläche so, dass sie nicht mehr als drei 
Stangen trifft, deren Spannungen unbekannt sind, und 
wähle, um die Spannung einer Stange zu berechnen, den 
Durchschnittspunkt der beiden anderen Stangen als Mo- 
mentendrehpunkt. Trifft die Schnittfläche nur zwei 
iStangen deren Spannungen unbekannt sind, so nehme man 
zur Bestimmung der Spannung der einen Stange den Mo- 
mentendrehpunkt auf der anderen Stange beliebig, jedoch 
im Übrigen passend gelegen an. Schliesslich ist es noch 
üblich die die inneren Spannungen ersetzenden äusseren 
Kräfte als Zugkräfte anzunehmen, ergiebt dann die Rech- 
nung ein positives Resultat, so ist die berechnete Span- 
nung eine Zugspannung, ein negatives Resultat besagt, 
dass die Spannung eine Druckspannung ist. 
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L Berechnnng eines eisernen Dachstahles. 

Ein Baum von 15 m Spannweite und 80 m Tiefe soll durch 
ein Eisendach überdeckt werden, welches mit Zinkplatten abgedeckt 
werden soll. 

Berechnung. Für die angegebenen Verhältnisse erscheint eine 
Dachstuhlkonstruktion nach Fig. 334 angebracht und kann bei der 
in der Figur angegebenen Neigung und einem Belag von Zinkplatten 
die Belastung incl. Schnee- und Winddruck zu 150 Ä:^ für 1 qm 
Gmndrissfl&che angenommen werden; es beträgt also die Gesamt- 
belastung des Daches 

15 • 80 • 150 ---^ 67500 kg 

Stellen wir die einzelnen Dachstühle in Entfernungen von je 

3 m voneinander, sodass die ganze Dachfläche durch dieselben in 

10 gleiche Felder geteilt wird, so kommt auf jeden Dachstuhl eine 

Belastung von 

67500 ^„^^ , 
,-—..= 6750 kg 
10 ^ 

Jeder Dachstuhl zeigt nach Fig. 334 sechs Felder sodass auf 

jedes derselben eine Belastung entfallt von 

6750 ,,^, , 
^ = 1125 kg 



welches gleichzeitig die Belastung in den einzelnen Knotenpunkten 
mit Ausnahme der Stützpunkte ist, die jeder eine vertikal nach ab- 
wärts gerichtete Belastung von 

568 X;^ 



2 

erfahren; gleichzeitig treten aber dort die vertikal nach oben ge- 
richteten Auflagedrucke auf in der Grösse von 

6750 „„„, , 
__ = 8375 kg 

sodass eine nach oben gerichtete Ejraft bleibt von 

8375 — 563 — 2812 kg 
jeder Dachbinder ist also wie in Fig. 884 eingeschrieben durch 
äussere Kräfte belastet. 

Die in der folgenden (nach dem oben Gesagten durchgeführten) 
Berechnung der Spannungen in den einzelnen Stangen benutzten 
Momentenhebelsarme sind durch direkte Messung gefunden, jedoch 



-^ ' 
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können dieselben aach anf reclmerischem Wege bestimmt werden, 
was hier der Einfachheit wegen nicht durchgeföhrt ist. Femer be- 
zeichnen die in Fig. 884 den einzelnen Stangen beigefügten römi- 
schen Zahlen die in denselben herrschenden Spannungen. 

Schnitt aa, Fig. 885. 

Drehpunkt o. 

2812 • 2500 + I • 675 = 

2812 • 2500 
I = _ f^^^^^^ = _ 10415 kg 

Drehpunkt b. 

2812 • 2500 — n • 735 :^ 

_ 2812 • 2500 

n - ^^^— ... 9565 l-g 

Schnitt ßß, Fig. 886. 

Drehpunkt c, 

2812 • 5000 — 10415 • 1350 + TR ' 2500 — 
^ 2812 • 5000 — 10415 • 1850 

2500 

Bei genauer Berechnung der Hebelarme wird wirklich m = 0, 
es könnte diese Stange somit faglicher Weise wegbleiben, jedoch 
benutzt man dieselbe dazu, die Stangen 11 und VI, welche jetzt eine 
einzige Stange mit gleicher Spannung ausmachen, aufzuhängen. 

Schnitt yy, Fig. 837. 

Drehpunkt e, 
2812 • 5000 — 1125 • 2500 + IV • 1350 = 
,^ ^ _ 2812 • 5000^- n25 • 2500 ^ _ ^^^^ ^ 

Drehpunkt d, 

1125 • 2500 + V • 1425 = 

1125-2500 ,^^^ , 

V = ^ ^ ^ ■ - — — 1974 kg 

1425 ^ 

Schnitt M, Fig. 338. 

Drehpunkt d. 
1125 • 2500 — VII • 5000 = 

^^ 1125-2500 ,^^ ^ 

^^ = — .r^^ — = 563 hg 
5000 ^ 
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Drehpunkt e. 
2812 • 6000 — 1126 • 2600 — X • 1456 = 
^ ^ 2812 > 6000 - 1126 > 2500 _ ^^3^^^ 

1455 

Schnitt €€, Fig- 339. 

Drehpunkt f. 
2812 • 7500 — 1125 (5000 + 2500) + Vm • 2025 = 
_ (2812 - 1125)^500 _ 

2025 ^ 

Drehpunkt d, 
1125 (2600 + 5000) + IX • 3945 = 
^ 1125-7500 ^,^^, 

^=— 8945— ^-'1^^*^ 

Schnitt C& Fig- 340. 
Drehpunkt g. 
2812 • 5000 — 1125 • 2500 — XI • 2500 = 
^ 2812 • 5000-1125 • 2500 _ 

2500 ^ 

Die gefundenen Spannungen sind in Fig. 341 zusammengestellt^ 
worin die einfachen Linien die gezogenen Stangen, die doppelten die 
gedrückten Stangen hedeuten. Aus diesen Spannungen sind nun die 
einzelnen Teile zu dimensionieren, die alle aus Walzeisen gefertigt 
und deren zulässige Inanspruchnahme zu 7,5 h/ pr. 1 qmm ange- 
nommen werden soll. Ferner wird man aus konstruktiven Bück- 
sichten den Sparren auf ihrer ganzen Länge gleiche Abmessungen 
gebeUf dieselben also für die grösste vorkommende Spannung von 
10415 kf/ berechnen; dasselbe gilt für die Druckstangen, bei deren 
Berechnung man also die Stange C F (s. Fig. 341) zugrunde legen 
wird. Die untere Zugstange A E F wird für die Belastung 9565 hj 
berechnet, während man die Hängestangen CExin^ D F entsprechend 
der auszuhaltenden Belastung dimensionieren wird. 

Hiemach ist der erforderliche Sparren quer schnitt 

10415 ,„^^ 
^-— = 1389 qmm 

Wählen wir zu den Sparren T-^isen, so dürfte sich nach den 
Normalprofilen der Querschnitt Fig. 342 eigenen, welcher eine Qoer- 
schnittflächa von 1700 qmm zeigt. Eine Yerschwächung durch Niet- 
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löcber braucht nicht berücksichtigt zu werden, da die verwendeten 
Niete ebenfalls die Druckkraft übertragen; auch braucht eine Be- 
anspruchung auf Zerknicken nicht befürchtet zu werden, weil die 
Sparren durchgehend angeordnet sind. 

Die Stangen C F und B E sind auf Zerknicken zu berechnen 
und zwar, wie oben angegeben, für die Verhältnisse der erster en; es 
ist somit nach Olchg. 229 bei n = 5 das erforderliche Trägheits- 
moment des Querschnittes 

2139 -27752 -5 ,,,«^^ 
«^ - -3:i4^20ÖÖÖ- -= *"«"^« 

Diese Stangen sollen aus zwei T-^isen zusammengesetzt werden 
wie Fig. 343 zeigt; bei den eingeschriebenen Dimensionen wird das 
kleinste Trägheitsmoment 

J -= M 7 • 90» + 73 (24» — lO«)! = 503263 

Bei Benutzung des nächst kleineren Normalprofils für T'^^^Q 
wird das erforderliche Trägheitsmoment nicht erreicht, sodass der 
Querschnitt Fig. 343 beibehalten werden muss. 

Die untere Zug gurtung AEF erhält einen Querschnitt von 

9565 

- ^^ 1276 qmm 
7,5 

Wählen wir für diese Stangen ebenfalls wieder T-^isen, so ist 
das in Fig. 344 angegebene Profil passend, welches einen Querschnitt 
von 1359 qmm zeigt also auch noch nach Abzug eines Nietloches 
genügen wird. 

Die Hängestange D F erhält einen Querschnitt von 

4499 

-^ - -~ 600 qmm 

wählen wir Flacheisen von 10 mm Dicke, so ist ohne Bücksicht auf 
die Yerschwächung durch Nietlöcher die Breite desselben 60 mm^ 
jedoch ist wegen der Nietlöcher dieselbe zu 80 mm zu machen. 
Die Hängestange C E bedarf eines Querschnittes von 

- — = 75 qmm 

bei 10 mm Dicke wird die Breite unter Berücksichtigung der Niet- 
löcher etwa 30 mm\ dieselben Dimensionen geben wir der bei B 
zum tiagen der Stange A E anzuordnenden Hängestange. 

Die auf den Knotenpunkten B^ C und D ruhenden Pfetten, 
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welche die Belastungen auf die Dachbinder übertragen, werden durch 
jene Belastungen, gleichmässig auf ihrer Länge verteilt, auf Biegung 
beansprucht, da nun die Entfernung der Dachbinder voneinander 
3000 mm beträgt, so ist nach Glchg. 199 das erforderliche Wider- 
standsmoment des Querschnittes einer solchen Pfette 

„^ 1125-3000 ^^^^^ 

W ^B^5- = ^^2^^ 

Nehmen wir zu den Pfetten [-Eisen, so eignet sich von den 
Normalprofilen der in Fig. 345 angegebene Querschnitt, dessen 
Widerstandsmoment gleich 61300 ist. Eine etwas reichlichere Di- 
mensionierung dieser Pfetten ist ratsam, da die Last nicht normal 
zu denselben, sondern etwas schräg, wirkt. 

Einige der Knotenpunkt-Konstruktionen sind in Fig. 346, 347 
und 348 dargestellt und beziehen sich die beigeschriebenen Benennungen 
auf Fig. 341. 

n. Berechnung des Auslegers eines in Oitterwerk aus- 
geführten Fairbairn-Kranes. 

Der in Fig. 349 angegebene Drehkran nach dem System 
Fairbaiin soll für eine Maximalbelastung von 50000 hg bestimmt 
sein, der angegebene Flaschenzug habe in jedem Kloben 3 Bollen 
und werde die Zugkette über drei auf dem Ausleger angebrachte 
Bollen nach der Winde geführt. Der zu berechnende gitterförmige 
Ausleger ist zweischildig, sein Grewicht werde zu 40000 h^ ange- 
nommen, sowie der Schwerpunkt in einer Entfernung von 2,5 m 
von der Drehaxe liegend. 

Berechnung. Lifolge der Anwendung eines Flaschenzuges 
mit drei Bollen in jedem Kloben wird die theoretische Spannung in 
der Zugkette 

^f « = 8383 kg 
6 ^ 

nimmt man den Wirkungss;rad des Flaschenzuges zu 0,85 an, so 

wird die wirkliche Kettenspannung 

An den Stellen, wo die Lastkette über die Führungsrollen geht, 
sollen das zu- und abgehende Kettenende im Mittel einen Winkel 
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Ton 140^ einschliessen und berechnet sich der durch die überstehende 
Kette yeranlaeete Druck auf die Bolle zu 

1,414 • 9804 Vi 4- cos HW=- 6706 l^ 
welcher Druck mit Bücksicht auf das Kettengewicht auf 6800 kg 
vermehrt werden soU. 

Zur leichteren Berücksichtigung des Eigengewichtes des Aus- 
legers denken wir uns dasselbe auf den Angriffspunkt der Last 
reduziert, woselbst dasselbe eine Last ausmacht von 

40000 ^:^ -^ 12500 kg 

o 

sodass mit einer Kranbelastung zu rechnen ist von 

50000 + 12500 = 62500 *7 

Diese Last, sowie der oben bestimmte Druck auf die Führungs- 
rollen der Zugkette y verteilen sich gleichmässig auf die beiden 
Schilde des Auslegers, sodass jedes derselben zu berechnen ist als 
belastet am Süsseren Ende mit 31250 kg und an den Stellen der 
Führungsvollen mit je 3400 kg, welche wir als gleichgerichtet an- 
nehmen mit der in dem betreffenden Funkte angreifenden, normal 
zur geometrischen Axe des Auslegerschildes stehenden Stange. 

Die Bestimmung der in den einzelnen Stangen herrschenden 
Spannungen erfolgt auf dieselbe Art und Weise wie im vorange- 
gangenen Beispiel durchgeführt und sind auch hier die benutzten 
Hebelarme der Kräfte durch direktes Abmessen bestimmt. Die drei 
ersten, an den Lastangriffspunkt ein Dreieck bildenden Stangen, 
können bei der Berechnung vernachlässigt werden, da man dieselben 
aus konstruktiven Bücksichten zu einer Blatte vereinigen wird. 

Schnitt aa, Fig. 350. 
Drehpunkt a. 

I • 3400 — 31250 • 4250 ^. 

31250 • 4250 „^^^„ , 

I ~ - —eTT^ =^ 39063 kg 

3400 ^ 

Drehpunkt b. 
31250 • 925 — II • 1050 = 
„ 31250-925 ^„,,^ , 

^ =" 1050 - ^'''' ^g 

Drehpankt e. 

31250 • 3250 + HI • 1425 — 
31260 • 8250 ,,„„„ , 

°'^^ 1425— -^ - ^^2^2 ^"^ 
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Schnitt ßß, Fig. 851. 

Drehpunkt d. 
81250 • 11900 + 8400 • 10000 + IV • 10000 -= 

81250 • 11900 + 8400 • 10000 ,^,^^ , 

^-- --- iö^fe = - 40588 i^ 

Drehpunkt e. 
81250 • 2625 — V • 1425 — 

81250-2625 ,„,^^ , 

V = — = 57500 ha 

1425 -^ 

Schnitt yy, Fig. 852. 
Drehpunkt /l 
VT • 8100 — 8400 • 12000 — 81250 • 7150 = 
^ ^ 8400 • ^200^-t 31250 • 7150 ^ ^8088 *, 

Drehpunkt g. 
81250 • 5150 + 3400 • 2700 + VH • 1650 = 

81250 • 5150 + 8400 • 2700 .^„.^« , 

VII = -^t_ ^ _ 103102 ^ 

Schnitt ii, Fig. 858. 

Drehpunkt h, 

31250 • 11850 + 3400 • 11800 + VHI • 9750 -= 

Vm^ 312^0^11850 +^8J^ ■ 11300 ^ _ ^^^^^ ^ 

Drehpunkt «. 

81250 • 4050 I 3400 • 1700 - IX • 1650 -= 

„ 31250 • 4050 + 3400 • 1700 ^^^^^ , 
IX = -^^^ =. 80208 *, 

Die Berechnung der Spannungen in den ührigen Stangen bietet 
nichts Neues, soll daher nicht weiter vorgeführt werden und sind in 
Fig. 354 die berechneten Spannungen den einzelnen Stangen beige- 
schrieben, wobei wieder die doppelt gezeichneten Stangen gedrückt, 
die einfach gezeichneten gezogen werden. Im ersten Augenblicke auf- 
fiftllen könnte die starke, sprungweise Abnahme der Spannungen in 
den unteren Diagonalstangen, jedoch erklärt sich dieselbe leicht, wenn 
man bei der weiteren Berechnung der Spannungen beobachtet, wie 
der zur Bestimmung der Spaminngen in den Diagonalstangen be- 
nutzte Momenten-Drehpunkt (in Fig. 850 der Punkt a, in Fig. 352 
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der Punkt f) seine Lage inbezug auf die an der Auslegerspitze an- 
greifende Hauptbelastung ändert, von der rechten zur linken Seite 
übergeht. 

Bei der folgenden Berechnung der Stangendimensionen werde 
mit Rücksicht auf die verschiedenen Belastungen und das Entlasten 
des Kranes die zulässige Zug- uud Druckinanspruchnahme zu 6 hg 
pr. qmm angenommen, ferner die Inanspruchnahme der Niete gegen 
Abscheren nach dem zu Glchg. 57 Gesagten zu 

0,8 • 6 • 1,3 = 6,24 .^ 6 hj 

Die verwendeten Niete sollen durchweg eine Dicke von 25 mm 
haben. 

Die Zug gurtung soll der Hauptsache nach aus [-Eisen ge- 
fertigt, und die nötige Verstärkung der unteren Teile durch Auf- 
nieten von Flacheisen erzielt werden. Zur Bestimmung der Dimen- 
sionen dieser [-Eisen legen wir die Spannung in dem zweiten Stück 
gleich 57500 hj zugrunde und finden dann den erforderlichen nutz- 
baren Zugquerschnitt gleich 

57500 ^,^, 
- — = 9584 qmm 

ein solcher Querschnitt ist durch ein einziges [-Eisen nicht zu er- 
zielen, es werden daher deren zwei angewendet, die, wie in Fig. 355 
angegeben, angeordnet sind, jedes dieser [-Eisen muss daher einen 
nutzbaren Querschnitt aufweisen von 

9584 ,„^^ 

— — = 4792 qmm 

Der in Fig. 355 angegebene Querschnitt hat eine Fläche von 
5880 qmm, berücksichtigen wir die Verschwächung durch je ein 
Niet von 25 mm Dicke in jedem Flansch (die Verschwächung im 
Steg ist wegen der geringeren Dicke desselben kleiner), so bleibt als 
nutzbarer Querschnitt 

5880 — 2 • 25 • 16 ---- 5080 qmm 
also genügend. 

Die erforderliche Verstärkung der Zuggurtung nach unten hin 
erfolge, wie im unteren Teile der Fig. 355 angegeben durch Flach- 
eisen von 20 mm Dicke und 215 mm Breite, welche sich durch 
2 Nietlöcher vermindert auf 215 — 2* 25 =»1 65 mm, sodass eine 
solche Lasche einen nutzbaren Zugquerschnitt aufweist von 

165 • 20 = 3300 qmm 
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Hiemach ergeben sich fär die einzelnen Teile der Znggartuug 
nacheinander folgende Verhältnisse: 



^annung 
80208 


Gesamter Zag- 
querschnitt 
in gmm 

13370 


Erforderliche 
Verstärkung zu 
2 [Eisen qmm 

3210 


Erforderliche 

Zahl der Ver- 

stärkungslaschen 

1 


94931 


15822 


5662 


2 


105666 


17611 


7451 


3 


101300 


16883 


6723 


3 



Die Druckgurtung soll der Hauptsache nach, wie aus Fig. 
355 zu erkennen, aus vier, der in der Zuggurtung verwendeten, 
[-Eisen unter entsprechender Vernietung zusammengesetzt und die 
erforderlichen Verstärkungen wieder du:'ch aufgenietete Flacheisen- 
Laschen von in der Zuggurtung benutzten Abmessungen erreicht 
werden. Eine Untersuchung auf Zerknickungsfestigkeit zeigt, dass, 
da die einzelnen Stangen wegen der sor gültigen Vernietung als an 
beiden Enden eingespannt betrachtet werden können, ein Ausknicken 
nicht zu befürchten ist, es sind diese Stangen also nur auf Di-uck 
zu berechnen, wobei eine Verschwächung durch die Nietlöcher nicht 
berücksichtigt zu werden braucht, da die die Nietlöcher vollständig 
ausfüllenden Niete die Druckkräfte mit übertragen. Hiemach ist, 
da ein [-Eisen einen Querschnitt von 5880 qmm hat, der Druckquer- 
schnitt der vier [-Eisen 

4 • 5880 = 23520 qmm 

Für die einzelnen Teile der Zuggurtung ergeben sich nun 
folgende Verhältnisse: 





Gesamter Druck- 


Erforderliche 


Erforderliche 


Spannung in kg 


querschnitt 


Verstärkung zu 


Zahl der Ver- 




in qmm 


4 [Eisen in qmm 


stärkungslaschen 


71272 


11879 




— 


103102 


17184 




— 


120300 


20050 


— 




136631 


22772 






140000 


23333 







Hiemach wären Laschen zur Vermehrung der Druckfläche in 
der Druckgurtung überhaupt nicht erforderlich und ist weiter er- 
sichtlich, dass nach oben hin, wenn gewünscht, auch kleinere [-Eisen 
angewendet werden können. 

Die Normalen zwischen der Zug- und Druckgurtung werden 
ebenfalls nur auf Druck beansprucht, ein Ausknicken ist bei An- 
wendung von [-Eisen auch hier nicht zu befürchten, wie eine leicht 
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anzustellende Kontrollrechnnng ergiebt. Dimensicnieren wir alle diese 

Stangen nach der grGssten in denselben vorkommenden Spannungen, 

also für 41992 kg, so ergiebt sich der erforderliche Dmckqaer- 

schnitt zu 

41992 

— - — = 7000 qmm 

Benutzen wir auch hier wieder 2 [-Eisen, so muss jedes der- 
selben einen Querschnitt von 8500 qmm aufweisen; das in Fig. 855 
angegebene [-Eisen zeigt einen solchen von 3755 gmm, ist also 
genügend. 

Die Diagonalen zwischen der Zug- und Druckgurtung sollen 

aus Flacheisen gefertigt werden, legt man auch hier wieder cfie 

grösste vorkommende Spannung zugrunde, so ist der erforderliche 

Zugquerschnitt, wenn man wieder die Stangen aus 2 Flacheisen 

zusammensetzt, für jedes derselben 

89063 

— - — -~ =s= 8255 qmm 
2-6 ^ 

Nehmen wir des Aussehens wegen die Breite dieser Stangen 

gleich der Breite der Normalen, also 220 mm, so bleibt bei zwei 

nebeneinanderliegenden Nietlöchem von 25 mm Durchmesser eine 

nutzbare Breite von 

220 — 2 • 25 = 170 mm 

und ist die erforderliche Stärke 

3255 

■■= 19,1 ^^ 20 mm 



170 

Wie aus Fig. 354 ersichtlich, genügt es, die drei unteren 
gonalen einfach zu machen. 

Schliesslich seien noch die verbindenden Olieder eines Knoten- 
punktes berechnet, wofür wir, s. Fig. 354 und 355, den Punkt b 
wählen (vergleiche Aufgabe U, § 20). Die Niete zur Befestigung 
der Stange a b haben einer Kraft von 80208 kg zu widerstehen, 
müssen also, da, wie oben angeführt, die zulässige Inanspruchnahme 
derselben 6 kg beträgt, einen Oesamtscherquerschnitt aufweisen von 

80208 ,„„„^ 

— - — ::^ 13870 qmm 



Ein Niet von 25 mm Dicke zeigt einen Querschnitt von 491 qmm, 
da nun die Niete zweischnittig, so beträgt die zur Befestigung der 
Stange ab erforderliche Nietzahl 
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18870 



« .r.^ = 13,6 -~ 14 
2-491 

welche in Steg und Flanschen richtig und passend m terteilen sind» 

Ebenso berechnet sich die zur Befestigung der in b angreifenden 

Zugstange erforderliche Nietzahl zu 

28088 

6-2-491 

Für die Druckstange be sind 

41992 



6-2-491 
Niete erforderlich. Bei festem Aufliegen dieser Drnckstangen auf 
den Ourtungen kann man annehmen, dass die Druckkraft direkt über- 
tragen wird, die Niete also entlastet sind. 

Rechnet man nun noch die zur Verbindung dienenden Laschen 
und Bleche, welche zusammen einen Zugquerschnitt haben mttssoD 
gleich der Zuggurtung an der betreffenden Stelle, so findet man für 
die Dicke derselben rund 20 mm* 

In der Druckgurtung kann man bei sauberer Arbeit annehmen, 
dass die Kraftübertragung von dem einen zum andern Stück direkt 
erfolgt, dass also auf die dort verwendeten Yerbindungselemente direkt 
bestimmbare Kr&fte nicht einwirken. 

Der Ausleger besteht, wie zu Anfang gesagt, aus zwei gleichen 
Schilden, die noch auf entsprechende Art miteinander yerbunden 
werden müssen, was ebenfalls wieder durch ein Oitterwerk geschehen 
wird. Die Dimensionen dieses Oitterwerkes wird man am besten nach 
OefÜhl bestimmen, von Kräften, die auf dasselbe einwirken, ist nur 
der Winddruck zu nennen, der auf die Schilde des Auslegers drückt. 

m. Berechnung eines Seilscheibengerüstes. 

Es ist ein Seilscheibengerüst von den in Fig. 856 angegebenen 
Verhältnissen zu berechnen, welches dem in § 51, VI vorgeführten 
Drahtseiltrieb angehört und zwar einer Zwischenstation der ersten 
Hälfte dieses Triebes. 

Berechnung. Das Seilscheibengerüst hat, wie aus Fig. 856 
ersichtlich, ftusserlich die Form einer abgestumpften, vierseitigen Pyra- 
mide, hiervon kommen bei der Berechnung nur die beiden Seiten in 
Betracht, zwischen welchen die Drehungsebene der Seilscheibe liegt,. 
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und verteilen sich die das Gerüst angreifenden Kräfte gleichmässig 
auf beide. Die Konstraktionsglieder der beiden anderen Pyramiden- 
seiten dienen nur zur Verbindung der erstgenannten Pyramiden^eiten 
miteinander, sowie zur Aufnahme des eventuell auf letzteren wirken- 
den Winddruckes. Die Dimensionen gleichartiger Glieder werden 
durchweg auf allen vier Seiten gleichgemacht. 

Die das Seilscheibengerüst angreifenden Kräfte sind: die Seil- 
spannung, der Winddruck, das Gewicht von Seil, Seilscheibe und 
Scheibenaxe, sowie das Eigengewicht des Gerüstes. Bei der Berech- 
nung sind die denkbar ungünstigsten Angriffsweisen dieser Kräfte zu 
Grunde zu legen. 

Was zunächst die Seilspannung anlangt, so ist hier der Fall ins 
Auge zu fassen, dass bei einem etwaigen Seilbruch nur der Seilzug 
in einer Richtung wirkt, welche Angriffs weise für das Gerüst un- 
günstiger ist, als die bei normalem Betrieb stattfindende. Die Seil- 
spannung (im führenden und geführten Seile zusammen genommen) 
wurde in der angeführten Aufgabe §51 zu 1125 kg gefunden, 
welche der Einfachheit wegen als horizontalwirkend angenommen 
werden soll. 

Die zweite horizontalwirkende Kraft ist der Winddruck, welcher 
als gleichmässig verteilt auf einer Seite des Gerüstes wirkend ange- 
nommen wird. Die stärksten vorkommenden Winde sind in ver- 
schiedenen Gegenden verschieden, es sei hier ein Sturm angenommen, 
welcher einen Drack von 110 hg auf den Quadratmeter ausübt. Nach 
ausgeführten Konstruktionen kann die Fläche, welche eine Gerüstseite 
dem Winde darbietet, hier angenommen werden zu rund 10 qm, so- 
dass der Winddrack beträgt 10 • 110 —- 1100 Jcg. Die Resultierende 
dieses Winddruckes nehmen wir n halber Höhe des Gerüstes wirkend 
an, dann hat diese Kraft auf die Scheibenmitte reduziert eine Grösse 
von 0,5/ 1100 = 550 hg^ und muss dieselbe als in gleicheni Sinne 
mit der Seilspannung wirkend angenommen werden. 

Von den vertikalwirkenden Kräften wurde das auf eine Scheibe 
kommende Seiigewicht in der genannten Aufgabe des § 51 zu 200 kg 
gefunden; hier hinzu kommt das Gewicht einer Scheibe mit 575 kg^ 
sowie das Gewicht einer Scheibenaxe mit 100 kg. Das Eigengewicht 
des Scheibengerüstes kann vorläufig ausser Acht gelassen werden, 
es findet Berücksichtigung bei der Dimensionierung der einzelnen 
Teüe. 
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Es beträgt hiernach die Samme der horizontal wirkenden Kräfte 

1125 -f 1100 = 2225 hj 
diejenige der Yertikalkräfte 

200 + 575 + 100 = 875 kg 
woraus eine resultierende Kraft folgt von der Grösse 

/22252 + 875« -~ 2400 kg 

Für den ^ a, den diese Ejraft mit der Horizontalen bildet (s. Fig. 356) 

haben wir 

875 
tang a = -- — = 0,398 
o 2225 ' 

dem entspricht 

^ a = 21<> 30' 

Die gefundene Kraft von 2400 kg verteilt sich auf die genannten 
beiden Geiüstseiten mit je 1200 kg, angreifend unter einem Winkel 
von 21^ 30' mit der Horizontalen, am Lager der Scheibenaxe, wofür 
die Oerüstseiten zu berechnen sind. Bei dieser Berechnung ist nun 
zu berücksichtigen, dass von den in Fig. 356 in jedem Felde an- 
gegebenen zwei Diagonalen immer nur eine zur Wirkung kommt und 
zwar bei der in Fig. 356 angegebenen Kraftlage nur die von oben 
rechts nach unten links verlaufenden. Da die Kraftrichtung auch 
umgekehrt zu liegen kommen kann, sind die beiden Diagonalen gleich 
zu dimensionieren. 

Die Bestimmung der Spannungen in den einzelnen Stangen er- 
folgt genau wieder wie in den beiden vorangegangenen Au%aben 
und zwar macht sich die Sache hier folgendermassen, wobei die 
beiden, den Angriffspunkt der Kraft mit den Eckpunkten verbinden- 
den Stangen der Vollständigkeit halber hinzugedacht worden sind. 

Schnitt aa, Fig. 357. 

Drehpunkt a. 

1200 • 275 — I • 425 = 
^ 1200 • 275 ^^^ ^ 

^=—425 ^^^^^ 

Drehpunkt b. 
1200 • 275 + n • 2525 ^ 

1200 -275 
^ i^T^F— - - 181 kg 



2525 

B6bb«r, F«ttigk«itolebre. 23 
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Schnitt M Fig- 858. 
Drehpunkt c. 

1200 • 2375 + in • 2750 :^ 
_ 1200-2875 ^^^^, 

™ = 2750- = -^^" *fl^ 

Drehpunkt d. 

1200 • 675 -- 1037 • 2525 + IV • 1400 = 

^ 1037 • 2525 — 1200 • 675 ,^^, , 
IV = —^ = 1285 kg 

Schnitt YYy Fig. 359. 

Drehpunkt e. 

1200 • 1825 — V • 2750 = 

1200-1825 ,„^ , 

V =a = 578 JoQ 

2750 «'o»y 

Drehpunkt d. 

1200 • 675 — 1037 • 2525 — VI • 1800 = 

^ 1037 • 2525 — 1200 • 675 ,^^^ , 

VI = • —^ = -1000 *i; 

Schnitt iS, Fig. 360. 

Drehpunkt /". 

1200 • 5700 + Vn • 3150 = 

^^ 1200-5700 

^---315^ ^--^^^2 ^^ 

Drehpunkt d. 

1200 • 675 — 2172 • 2525 + VH! • 3150 = 

__ 2172 • 2525 — 1200 • 675 ,^^„, 
Vin = ^—^— =1452Ä^ 

Die hisher berechneten , sowie die übrigen, ebenso bestimmteD 
Stangenspannungen sind in Fig. 361 eingeschrieben und dabei die 
gezogenen Stangen einfach, die gedruckten doppelt gezeichnet. 

Bei der Dimensionierung wird man ratsam, da Erschütterungen 
nicht völlig zu vermeiden sind, eine nicht zu hohe zulässige Inan- 
spruchnahme wählen und erscheint, da die angreifenden Kräfte nur 
wenig veränderlich ßind, hierfür 6 kg ein passender Wert, ent- 
sprechend einem Sicherheitsfaktor von rund 7 ftir auf Zerknicken zu 
berechnende Teile. 
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■ms Überschlagsrechnung zur Bestiiiimmig des Eigengewichtes 
ergieht fBr dasselbe nmd 8000 hg, wovon also auf jede Eeksftnle 
2000 hff entfalleii würden« 

In Bezng auf die beabsichtigte Eonstraktion sei folgendes be- 
merkt: Die Ecksänlen sollen als nmde schmiedeeiserne Sfttilen, ans 
sogenannten Quadrant-Eisen (s. Fig. 863) zusammengesetzt ausgeführt 
werden, die horizontalen Druckstangen aus [-Eisen bestehea uod 
mittebt gusseisemer Bekstücke zu zusammenhängenden Bahmen rer- 
bunden werden, auf jenen Eckstficken werdea ebenMls die Eoksftulen 
befestigt und zwar durch Keile auf^ in die 8&ulen eingreifende eylin- 
drische Ansitze, die Zugstangen werden an den [-Eisen-Rahmen bezw. 
an den Flansoben der EeksStilen entsprechend befestigt. Fig. 862 
wird diese Konstruktion genügend erläutern. 

Die vereehiedenen auf Druck beanepruehten Glieder sind wegen 
ihrar grossen Lftnge auf Zerknicken zu beregnen. 

Die Eck Säulen werden der Vorsicht halber als nach Fig. 150, 11 
befestigt betrachtet; die sie beanspruchende grösste Kraft wurde be- 
rechnet zu 3705 legt hier hinzu kommen 2000 Jcg vom Eigengewicht 
des Gerüstes, sodass sie auf 6705 ig berechnet werden müssen; die 
Länge der einzelnen Säulenstücke kann zu 8500 mm eingeführt 
werden; hiemach ist (s. Glchg. 229) das erforderliche Trägheits- 
moment des Säulenquerschnittes 

5705 -8500^ -7 ,,^^«^ 
^= 0^,0 ' ^ T^T^TT- = 510520 
8,14« 20000 

Der in Fig. 368 angefahrte Querschnitt zeigt ein Trägheits- 
moment gleich 573000, ist also genügend. Aui Druck berechnet 
würden die Säulen einen Querschnitt eriialten müssen gleich 

^ = 961 gnm 

O 

Der angegebene Querschnitt hat einen Inhalt Ton 2980 qmm, sodass 
also die Zerkniekungsbeanspruehung die grösseren Abmessungen fordert. 
Von den drei horizontalen Druckstangen erfordert die 
untere wegen ihrer gr(teseren Länge das grOsste Trägheitsmoment 
des Querschnittes. Diese Stangen können als nach Fig. 150, IV ein- 
gespannt betrachtet werden, es ist somit nach Glchg. 231 das er- 
forderliche Trägheitsmoment des Querschnittes 



769 -4000» -7 ^r^n^nr. 

J— -A — 0..9 ^^^^^ = 107660 
4 • 8,14" • 20000 



28* 
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Dem entspricht am nftchstUegendsten das in Fig. 362 angegebene 

Normalprofil, dessen kleinstes Trägheitsmoment 130000 beträgt 

Die Zugstangen sind für 1452 kg zu berechnen, müssen somit 

einen nutzbaren Zugquerschnitt aufweisen von 

1452 

- - - = 242 qmm 

wählen wir Flacheisen von 10 mm Dicke und benutzen zur Befesti- 
gung Niete von 20 mm Durchmesser, so beträgt mit Bücksicht auf 
die Verschwächung durch ein Nietloch im Querschnitt die nötige 
Breite des Flacheisens 45 mm. 

Zur Befestigung dieser Zugstangen würde theoretisch ein Niet 
von 20 mm Durchmesser, welches 314 qmm Querschnitt zeigt, ge- 
nügen. 

Die obersten Horizontais taugen, welche die Lager der 
Scheibenaxe aufzunehmen haben, werden, wie aus Fig. 356 ersicht- 
lich, durch 

875 
— -— .^ 438 kg 

auf Biegung beansprucht und gleichzeitig, s. Fig. 361, mit 777 kg 

auf Zug. 

Das biegende Moment beträgt nach Glchg. 198 

438 • 2500 «„«„,^ 

= 273750 

4 

Berechnen wir den Träger zunächst allein auf Biegung und zwar 

mit Bücksicht auf die hinzukommende Zugbeanspruchung mit der 

kleineren zulässigen Inanspruchnahme « = 5 , so wird das erforder- 

iche Widerstand smoment des Querschnittes 

_ M 273750 ^^^^. 

Tr= — = = 54750 

s 5 

Diesem zunächstliegend würde das Normalprofil Fig. 364 entsprechen, 

welches ein Widerstandsmoment von 61300 und einen Querschnitt 

von 1704 qmm zeigt. 

Bei Benutzung dieses Querschnittes würde nach Glchg. 266 die 

grösste vorkommende Spannung (hier Zugspannung) betragen: 

777 , 273750 , ^^ , 

8 = ——- 4- ___-_ = 4,92 kg 
1704 ^ 61300 ' ^ 

Da nun eine zulässige Inanspruchnahme bis zu 6 kg gestattet 

ist, so würde der angegebene Querschnitt reichlich genügen, aus 
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praktischen Gründen würde man vielfach jedoch selbst den in Fig. 362 
angegebenen Querschnitt, wie er für die Drackstangen gefdnden wor- 
den, wählen. 

Die Fundamentschranben haben die Stabilität des ganzen 
Baues zu sichern und kann man annehmen, dass von den angewen- 
deten 4 Fundamentschrauben (je eine in jeder Ecke) immer 2 der- 
selben zur Wirkung kommen. Lassen wir bei der Berechnung der 
Schrauben der grösseren Sicherheit wegcjn das Eigengewicht des Seil- 
gerüstes unberücksichtigt, so berechnet sich (s. Fig. 356) die in den 
beiden links gelegenen Schrauben auftretende grösste Spannung aus 
der Momentengleichung bezogen auf A als Drehpunkt (bezw. aus 
der Stabilitätsgleichung bezogen auf die durch Ä hindurchgehende 
Kante); letztere lautet 

2225 • 12500 — 875 • 2000 — Z • 4000 = 
und hieraus 

2225 • 12500 — 875 • 2000 ^,,^ 

Z = ,^^^ = 6516 qmm 

4000 ^ 

auf jede Schraube kommt somit ein Zug von 

6516- r^^^rs 1 

— ^= 3258 hg 

wählen wir mit Bücksicht auf das Anziehen der Mutter die zulässige 

Inanspruchnahme gleich 5 kg pr. qmm (s. § 5, Schluss), so ist der 

erforderliche Eemquerschnitt (im Gewinde) der Schraube 

3258 

— — = 652 qmm 
5 

dem entspricht ein Kerndurchmesser von 28,8 mm^ es wären somit 

l^/g-zöUige Schrauben zu wählen , welche einen Kemdurchmesser 

29,5 mm zeigen. 
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Kupplnng 198. 
Karbel 244. 246, 317. 
Karbelmechaniamus (Dampfmaschine) 

818. 
Kurbelwelle 249. 

Lagerkonsol 120. 
Laufkran 148, 229. 
Laschenkette 56. 
Leitrolle 120. 

Magaünkran 179. 

NietTeibindungen 61. 
Neutrale Axe 82. 

Platten, ebene 258. 
Pumpengestänge 16, 17, 22. 

Querkopf 144. 

Querschnitt, gefährlichster 118. 
Querschnitte gleicher Festigkeit 99. 
Querschnittsform, Wahl der 110. 
Querschnittsmodul 88. 

Radarme 121, 808, 828, 827, 888. 
Riementrieb 27, 280. 
Ringkette 28. 
Rohre 85. 

Säulen 39, 42, 45, 177, 178. 
Scheren 77. 

Schieberkastendeckel 255. 
Schieberstange 188. 
Schiebersteuerung 183. 



Schmiedekran 218. 
Schneokenwinde 128. 
SchometeiB (Fabrik^) 41. 
Schraube 236. 
Schraubenwinde 59, 259. 
Schubelastizitätsmodulus 201. 
Schubfestigkeit 8, 53. 
Schützenaufisüge 258. 
Seilrollenaxe 810. 
Seilscheibengerüst 851. 
Sicherheitsgrad 6. 
Spannungsverbindung 18. 
Sperrrad 79. 
Spurzapfen 48. 
Steinkran 244. 
Steinspindel 284. 
Stimzapfen 132, 186. 
Supportständer 118. 

Torsionsaxe 191. 
Torsionsfestigkeit 8, 191. 
Torsionsmittelpunkt 192. 
Torsionswinkel 192. 
Tragaxon 153. 
Träger 41, 139, 148, 152. 
Träger, armierte 227, 229. 
Trägheitsmoment 82, 84, 194. 
Traglänge 19, 25, 26, 27. 
Tragsäule (Turbinen) 177, 882. 
Triebwerke 280. 
Tronunelwinde 269. 
Turbine 177, 329. 
TurbinenweUe 196, 235. 883. 

Verdrehung 200. 
Verdrehungsfestigkeit 191. 
Verdrehungswinkel 192. 
Verkürzung 4. 
Verlängerung 4. 

Wasserkasten 256. 

Wasserrad 321, 324. 

Wasserradwelle 239, 822, 825. 

Wellblech 153. 

Wellen 203, 238, 289, 241, 249, 295. 
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Wellenleitung 295. 
Werkzeugwiderstand 76, 77, 119. 
Widerstandsmoment 83, 84, 194. 
Winde 59, 128, 181, 259, 262, 265, 
269. 



Zahnr&der (Teilung) 123. 
Zahnradtrieb 280, 284. 
Zahnstangenwinde 181, 262, 265 
Zapfen 132, 186, 237. 
ZerknickongsfeBtigkeit 3, 173. 
Zugfestigkeit 2, 14. 21. 
Zusammengesetzte Festigkeit 4, 208. 
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